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Resumo 
 
 
Motogeradores estacionários a gás natural de grande porte equipados com sistemas de 
injeção individual de gás por cilindro necessitam de estratégias para equalizar as variações entre 
cilindros intrínsecas à geometria do sistema, tolerâncias de fabricação e desgaste de 
componentes. Diversos são os métodos de balanceamento identificados na literatura, por 
exemplo: equalização da temperatura de exaustão individual dos cilindros; métodos adaptativos 
a partir da detecção discreta da ocorrência ou não de combustão anormal; equalização de 
parâmetros derivados da pressão de combustão, empregando sensores intrusivos de pressão nos 
cilindros. Nesta última categoria, das diversas possibilidades de parâmetros a serem 
equalizados, definiu-se um grupo de variáveis e um método de avaliação desta otimização em 
um motogerador a gás de 8,5 MW elétricos e 20 cilindros em “V”, sujeito a perturbações 
externas tais como qualidade do gás e variação na temperatura de admissão. Os resultados 
mostram que no motor avaliado, a partir de 3,5 bar de intensidade de detonação média entre os 
cilindros, a equalização desta equivale ao algoritmo simplificado de equalização da pressão de 
pico ou mesmo ao método mais elaborado de equalização da fase da combustão, que deriva da 
curva de pressão os períodos característicos da queima. Abaixo de 3 bar de intensidade de 
detonação, resulta do método uma maior dispersão entre cilindros, o que acaba por 
sobrecarregar alguns cilindros e sugere que uma ação complementar seja necessária nessas 
circunstâncias, tal como a limitação da máxima pressão naqueles cilindros por meio de correção 
na massa de combustível injetado. Dentro das máximas dispersões de potência e pressão a partir 
dos métodos, não foram detectadas degradações significativas da eficiência de conversão ou 
emissões gasosas globais do motor, mas foram sim notadas diferençam entre o teor de O2 e as 
emissões de NOx entre as bancadas do motor em V. Conclui-se ainda que o principal benefício 
da melhoria do balanceamento entre cilindros decorre da possibilidade de aumento de potência 
do motor dentro de níveis seguros de carregamento dos componentes, com resultados apurados 
de um aumento de eficiência da ordem de 0,5% absoluto a uma potência de 9,0 MW elétricos, 
com redução de 20% nas emissões de NOx.  
 
 
Palavras-chave: Motores de combustão interna, Sistemas do controle por realimentação, 
Motores - Combustão - Termodinâmica  
  
Abstract 
 
 
Large-bore engines running on natural gas and equipped with individual injection valves 
for each cylinder require balancing strategies to account for the intrinsic variations induced by 
component’s fabrication and wear, and overall engine geometry effects. Several methods are 
disclosed in the literature, some based on exhaust temperature equalization, adaptive balancing 
from knocking combustion detection or even aiming at the equalization of cylinder pressure 
derived parameters. This last category encompasses the core of this thesis, exploring different 
strategies of closed loop cylinder balancing considering cylinder pressure analysis feedback. 
Target combustion metrics are defined and tested on a 20-cylinder (“V” configuration) engine 
rated at 8.5 MW electrical power and subject to variable operating conditions (most notably in 
terms of charge air temperature and fuel gas quality fluctuation). Results indicate a convergence 
of the main balancing methods tested (maximum pressure, knock intensity and center of 
combustion) towards an increase of average knock intensity KP beyond 3.5 bar in the 20 
cylinders. With KP below 3.0 bar, greater dispersion of parameters is observed for the KP 
balancing strategy, overloading some cylinders and suggesting that an additional feature is 
required, such as peak pressure limitation by mass fuel injection correction. It was not possible 
to correlate trends in emissions or fuel consumption and balancing methods, though O2 and 
NOx were remarkably different among cylinder banks in the “V” arrangement. It was also 
demonstrated that the main benefit of a well-balanced engine is the possibility of a power 
increase above the originally rated level and associated effects, which were mainly an 
improvement in 0.5% efficiency and 20% lower NOx emissions for a power level of 9.0 MW 
electric. 
 
 
 
 
 
 
 
Keywords: internal combustion engine, feedback control system, engine - combustion - 
thermodynamics 
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APMS Antes do ponto morto superior  
𝐵 Diâmetro do cilindro [m] 
𝑏 Distância perpendicular ao seu centro de aplicação da força [m] 
C coeficiente de vazão do medidor de vazão [-] 
𝑐 Velocidade do som no meio de propagação [m/s] 
𝐶𝑎𝐻𝑏 Hidrocarboneto genérico  
CAN Controller Area Network (rede da área do controlador)  
CCM Cylinder Control Module (módulo de controle do cilindro)  
CDI Capacitive discharge ignition (Ignição de descarga capacitiva)  
CLP Controlador lógico programável  
CIMAC Conseil International Des Machines a Combustion (conselho 
internacional de motores a combustão) 
 
  
𝐶𝑚   Concentração do poluente na condição de medição, em base seca  [ppm] 
CO Monóxido de carbono [ppm] 
CO2 Dióxido de carbono [%] 
CONAMA Conselho Nacional do Meio Ambiente  
𝐶𝑜𝑉𝑃𝑚𝑖 Coeficiente de variação da pressão média indicada [-] 
𝐶𝑟  Concentração do poluente na condição de referência [ppm] 
𝐶𝑡 Volume total ou cilindrada total [m³] 
d Diâmetro da tubulação de gás [m] 
𝑑[𝑁𝑂] 𝑑𝑡⁄  Taxa de formação de NO [mol/s] 
DPMS Depois do ponto morto superior APMS 
𝑑𝑉 Variação diferencial do volume do cilindro [m³] 
𝐸𝑎 Energia de ativação para formação do NO [J/mol] 
EPE Empresa de Pesquisa Energética  
ESM Engine Safety Module (módulo de segurança do motor)  
F Força de frenagem [N] 
𝑓𝑚,𝑛 Frequências fundamentais de ressonância da pressão [Hz] 
H2O Água [%] 
HC Hidrocarbonetos não queimados  
HR 10 - ign Atraso de ignição [°] 
HR 90 - 10 Duração da combustão [°] 
IEA International Energy Agency (Agência Internacional de Energia)  
IOM Input Output Module (módulo de entrada e saída)  
ISO International Organization for Standardization (Associação 
Internacional para Normatização) 
 
  
𝑘 Razão entre os calores específicos a pressão e volume constante [-] 
KP Intensidade da detonação [bar] 
𝐿 Curso do pistão [m] 
𝑙 Comprimento da biela [m] 
LCP Local Control Panel (painel de controle local)  
LDU Local Display Unit (painel de monitoramento local)  
LECM Large Engine Control Module (módulo de controle motor)  
MBT Maximum Break Torque (máximo torque)  
𝑚𝑐̇  Vazão mássica de combustível [kg/h] 
MCM Main Control Module (módulo de controle principal)  
MFI Mass fuel injected (massa de combustível injetada por ciclo)  
MME Ministério de Minas e Energia  
MN Methane Number (número ou índice de metano) [-] 
MON Motor Octane Number (número de octano motor) [-] 
𝑁 Velocidade angular de rotação do virabrequim [rad/s] 
N2 Nitrogênio molecular  
𝑁𝑐 Número de cilindros [-] 
NO Monóxido de nitrogênio [ppm] 
NOx Óxidos de nitrogênio [ppm] 
O2 Oxigênio molecular [%] 
𝑂𝑚 Concentração de oxigênio na condição de medição, em base seca [%] 
ONS Operador Nacional do Sistema  
𝑝 Pressão instantânea na câmara de combustão [bar] 
𝑃𝑎  Potência de atrito [W] 
  
PCI Poder calorífico inferior [MJ/kg] 
PCS Poder calorífico superior [MJ/kg] 
PDM Power Distribution Module (módulo de distribuição de potência)  
𝑃𝑒 Potência de eixo [W] 
𝑃𝑒𝑙 Potência elétrica [W] 
PFI Port Fuel Injection (Injeção de combustível no pórtico de admissão)   
𝑃𝑓𝑟𝑖𝑐 Potência de fricção [W] 
𝑝𝑖  Pressão na câmara de combustão no i-ésimo passo avaliado [MPa] 
PI Controlador proporcional – integral  
𝑃𝑖,𝑏 Potência bruta indicada por ciclo [W] 
𝑃𝑖,𝑏𝑜𝑚𝑏 Potência indicada de bombeamento [W] 
𝑃𝑖,𝑙  Potência líquida indicada por ciclo [W] 
𝑃𝑀𝐸 Pressão média efetiva [Pa] 
𝑃𝑀𝐼 Pressão média indicada [Pa] 
𝑃𝑀𝐼̅̅ ̅̅ ̅̅  Média da PMI em de uma amostra de diversos ciclos [Pa] 
𝑃𝑀𝐼𝑏  Pressão média indicada bruta [Pa] 
𝑃𝑀𝐼𝑙  Pressão média indicada líquida [Pa] 
PMS Ponto morto superior  
PP Pressão de Pico no ciclo [bar] 
𝑄𝑎 Vazão volumétrica da placa de orifício, na densidade atual [Nm3/h] 
𝑄𝐻 Calor adicionado ao ciclo motor [J] 
𝑄𝑖 Quantidade de calor liberado no passo avaliado [J] 
𝑄𝑟 Vazão volumétrica da placa de orifício, na densidade de referência [Nm3/h] 
𝑟 Razão volumétrica de compressão [m³] 
  
R Constante universal dos gases [J/mol.K] 
𝑟𝑐 Razão de corte [-] 
𝑟𝑝 correlação linear de Pearson [-] 
RON Research Octane Number (número de octano pesquisa) [-] 
SIU Smart Indicating Unit (módulo de aquisição rápida)  
T Torque [N.m] 
TA Luft The Technische Anleitung zur Reinhaltung der Luft (instrução 
técnica alemã para manutenção da qualidade do ar) 
 
Tr Temperatura dos reagentes [K] 
UTG Unidade de Tratamento de Gás  
𝑉 Volume instantâneo no cilindro [m³] 
?̅?𝑝 Velocidade média do pistão [m/s] 
𝑉𝑐 Volume da câmara de combustão [m³] 
𝑉𝑑 Volume deslocado pelo pistão [m³] 
VFE Valor do fundo de escala  
𝑉𝑖 Volume da câmara de combustão no i-ésimo passo avaliado [m³] 
VM Valor medido  
WCD Wärtsilä Coil Driver (módulo de acionamento de bobinas)  
𝑥 Constante de designação do tipo de motor (dois ou quatro tempos) [-] 
y Razão entre o número de mols de hidrogênio e carbono [-] 
  
  
 Lista de Símbolos Gregos 
 
 
𝛼𝑚,𝑛 Número da onda (da equação de Bessel) [-] 
𝛽 Razão entre o diâmetro da placa de orifício e da tubulação [-] 
𝛥𝑝 Diferença de pressão [Pa] 
ε Razão de expansão [-] 
𝜂 Eficiência elétrica de conversão [-] 
𝜂𝑐  Eficiência de combustão [-] 
𝜂𝑔𝑐 Eficiência global de conversão [-] 
𝜂𝑖,𝑏  Eficiência indicada bruta [-] 
𝜂𝑖,𝑙 Eficiência indicada líquida [-] 
𝜂𝑚 Eficiência mecânica do motor [-] 
𝜂𝑡  Eficiência teórica do ciclo termodinâmico [-] 
𝜃 Ângulo de posição do virabrequim [°] 
λ Fator lambda de excesso de ar [-] 
𝜌𝑎  Densidade do gás a partir da composição do cromatógrafo [kg/m³] 
𝜌𝑟 Densidade referência do gás [kg/m³] 
𝜎 Desvio padrão da média de uma variável, comparada entre cilindros  [-] 
𝜎𝑐 Desvio padrão da variável indicada em uma amostra de ciclos [-] 
𝜎𝑡 Desvio padrão da variável temporal em um período determinado [-] 
𝜏𝑖 Trabalho indicado por ciclo [J] 
𝜏𝑖,𝑏 Trabalho indicado por ciclo de compressão e expansão (bruto) [J] 
𝜏𝑖,𝑙 Trabalho indicado por ciclo motor completo (líquido)  [J] 
ф Razão de equivalência [-] 
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1 INTRODUÇÃO  
 
 
O gás natural tem participação de cerca de 21% na demanda de energia primária global, 
sendo o setor de energia elétrica o maior consumidor individual desse energético. O gás natural 
é ainda a segunda principal fonte de energia elétrica mundial, atrás apenas do carvão mineral 
(IEA, 2015). 
A conversão do gás natural e outros combustíveis em eletricidade ocorre em plantas 
denominadas termelétricas, onde o princípio de operação consiste na queima do combustível 
(liberação da energia química), aquecimento de um fluido de trabalho e extração de energia 
deste fluido por meio de um processo de expansão resistida. O trabalho útil resultante deste 
processo de expansão é então convertido em energia elétrica em um gerador.  
Com relação ao primeiro processo, a queima do gás natural possui inúmeras vantagens 
em relação à do carvão, relacionadas sobretudo às propriedades físico-químicas dos 
combustíveis e da tecnologia de queima que pode ser aplicada. Destacam-se como vantagens 
do gás natural frente ao carvão no âmbito das emissões gasosas: 
 
• Redução intrínseca da emissão de dióxido de carbono por unidade de energia 
liberada 
• Substancial redução do dióxido de carbono por unidade de energia elétrica gerada 
(plantas mais eficientes, como as de ciclo combinado) 
• Menor emissão de óxidos de nitrogênio 
• Emissão quase nula de material particulado e compostos de enxofre 
 
Pesam na escolha do combustível fatores como disponibilidade de reservas, custo de 
prospecção e extração, infraestrutura de tratamento e distribuição, fatores estes que muitas 
vezes acabam por favorecer a dominância do carvão mineral na geração de energia elétrica. Tal 
balanço vem sendo equacionado por meio de políticas públicas de restrição de emissão de 
poluentes, visando atingir metas de redução de emissão de gases a nível global ou mesmo a 
redução da poluição nas proximidades de áreas urbanas, beneficiando o maior emprego do gás 
natural ou fontes de energia renováveis. 
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A extração de trabalho útil em plantas a carvão é predominantemente baseada em ciclos 
de vapor (Rankine)1, com eficiências de conversão de energia térmica em elétrica dependente 
do nível de pressão do vapor gerado e da escala do empreendimento, sendo as mais eficientes 
atingindo até 45% (IEA, 2015). O gás natural pode, em tese, substituir integralmente o carvão 
nestas plantas com modificações mínimas, contudo não haveria ganhos substanciais de 
eficiência, uma vez que estão associados ao ciclo de vapor, e não ao processo de combustão. 
Plantas desenhadas para o uso de gás natural podem utilizar-se de outros ciclos para 
extração do trabalho útil, como o ciclo Brayton (turbinas a gás) e o ciclo Otto/Dual (motores 
alternativos ou simplesmente MCI: motores de combustão interna) ou mesmo uma combinação 
destes com o ciclo Rankine, opção denominada ciclo combinado. A Tabela 1 sumariza 
características importantes para a definição de um empreendimento termelétrico, no que tange 
a capacidade, eficiência e tempo de implantação. 
 
Tabela 1. Características técnicas de diferentes tipos de termelétricas a gás (Tolmasquim, 2016). 
 Turbina a gás  Ciclo combinado a MCI b [ ] 
Potência unitária   
Eficiência de conversão 
Tempo de implantação 
Até 470 
35 a 44 
18 a 24 
Até 700 
50 a 61 
36 
Até 20 
40 a 50 
12 
MW c 
% d 
Meses e 
Notas: a 1 turbina a gás natural + 1 turbina a vapor; b motor de combustão interna a gás natural e pistões alternativos; 
c valor nominal; d considera o poder calorífico inferior do combustível e energia elétrica disponível nos bornes do 
gerador; e desde o pedido realizado ao fornecedor dos equipamentos até os testes de comissionamento da usina 
termelétrica. 
 
A principal dependência da eficiência de conversão térmica em energia elétrica 
relaciona-se à potência unitária das máquinas térmicas empregadas, conforme evidencia a 
Figura 1. Eficiência de conversão térmica em energia elétrica em função da potência elétrica 
unitária de motores, turbinas a gás e ciclo combinando (elaborada a partir de dados de catálogo 
de diversos fabricantes de equipamentos). 
                                                 
1 Por se tratar de um combustível sólido, seu uso em motores de combustão interna modernos envolve sérios 
desafios (abrasão, acúmulo de cinzas, etc.), limitando seu uso prático. Algumas plantas operam gaseificadores de 
carvão, cujos produtos podem ser usados nestes motores, porém a vasta maioria simplesmente gera vapor a partir 
da queima direta do carvão pulverizado ou em leito fluidizado. 
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Figura 1. Eficiência de conversão térmica em energia elétrica em função da potência elétrica 
unitária de motores, turbinas a gás e ciclo combinando (adaptado de Herdin, 2009). 
 
As usinas operando turbinas a gás (ciclo Brayton) sem recuperação de calor da exaustão 
são denominadas também usinas de ciclo aberto. Tais usinas possuem certa flexibilidade para 
entrada em funcionamento, uma vez que o tempo entre a partida e a produção da potência 
máxima é inferior a uma hora. São em geral utilizadas em horários de alta demanda do sistema 
elétrico, minimizando-se sua operação por possuírem eficiência de conversão menor. 
As usinas de ciclo combinado possuem um ciclo a vapor (ciclo Rankine) acoplado ao 
primeiro ciclo de potência (em geral uma ou mais turbinas a gás) para recuperação do calor dos 
gases de exaustão e incremento da potência elétrica gerada. O custo de investimento e tempo 
de implantação destas plantas é maior, mas graças a sua elevada eficiência e menor custo de 
operação, são designadas para geração ininterrupta quando se faz necessária a complementação 
da geração hídrica. Os tempos de partida de ciclos combinados são maiores, devido à elevada 
inércia térmica do circuito gerador de vapor. 
Os motores de combustão interna (MCI) referem-se aos motores de pistão alterativo - 
mesmo princípio dos motores automotivos. Como se pode observar na Figura 1, os MCI 
possuem uma elevada eficiência em ciclo simples, superior a ambos os tipos de turbina a gás 
apresentadas e inferior, entretanto, ao ciclo combinado. A pequena potência nominal unitária 
permite ainda que uma planta com vários motores opere em carga parcial pelo desligamento de 
algumas unidades, sem penalidade à eficiência de conversão associada à operação abaixo da 
Turbina a gás
Ciclo Combinado
Motor a gás
Motor dieselEf
ic
iê
n
ci
a
d
e
co
n
ve
rs
ão
 [
%
]
Potência unitária [MW]
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carga nominal da unidade geradora ou do ciclo combinado. Outra vantagem refere-se à 
modularidade das plantas baseadas em diversas unidades geradoras menores, reduzindo o 
tempo de implantação. Nessa categoria enquadra-se o motor estudado nesta tese, em que o 
balanceamento da potência dos cilindros impacta diretamente na operação dos motores. A 
seguir há uma breve contextualização em que o motor em estudo está inserido. 
 
1.1 Contextualização 
 
 
No Brasil, a geração elétrica predominante advém de fontes hídricas. A crescente 
demanda por energia, contudo, não tem sido suplantada pela ampliação da potência instalada 
das usinas hidrelétricas – que hoje é de100 GW – devido a uma série de restrições ambientais, 
e mesmo o parque atual de geração tem sido afetado por regimes irregulares de chuva, impondo 
limitações à geração. Para a complementação da geração hidrelétrica, inúmeros projetos de 
usinas termelétricas têm sido implantados desde o início dos anos 2000, em reação à crise 
energética desencadeada à época pela falta de chuvas. Destas, boa parte vem optando pelo uso 
do gás natural como combustível, favorecendo-se da expansão da produção de gás natural 
nacional (antes majoritariamente importado da Bolívia por gasoduto), do advento de novas 
modalidades de importação (gás natural liquefeito) e do custo competitivo deste energético, 
ainda que sujeito a variações no mercado internacional (Tolmasquim, 2016).  
Atualmente, a capacidade instalada de geração termelétrica nacional segundo a Agência 
Nacional de Energia Elétrica (ANEEL) é de 41 GW, dos quais 13 GW são baseados na queima 
de gás natural (ANEEL, 2018). A distribuição dessa potência instalada por tipo de usina (dados 
de 2015) é apresentada na Tabela 2. 
 
Tabela 2. Tipos de Usinas termelétricas a gás naturala em operação no Brasil (Tolmasquim, 
2016).  
Região Ciclo aberto  Ciclo combinado MCI 
Sudeste/Centro Oeste 
Sul 
Nordeste 
Norte (interligado) 
1980 MW 
- 
1281 MW 
1138 MW 
4227 MW 
1373 MW 
 880 MW 
519 MW 
204 MW 
- 
- 
405 MW 
28 
 
 
Nota: a Apenas as programadas para despacho de carga pelo Operador Nacional do Sistema (ONS) elétrico, não 
inclui geração distribuída ou cogeração. 
A pequena participação (6%) dos MCIs na geração termelétrica a gás do sistema 
interligado nacional pode ser explicada pelo fato de que as vantagens operacionais (menor 
tempo de partida e melhor eficiência em ciclo simples) são contrabalanceadas pela necessidade 
de um número muito elevado de unidades geradoras quando se consideram plantas com 
potências instaladas superiores a 100 MW, bem como pela necessidade de intervenções de 
manutenção mais constantes na comparação com turbinas a gás2.  
Os MCIs são bastante atrativos para geração elétrica distribuída (próximo ao 
consumidor) e em cogeração, onde o calor rejeitado pelo motor e dos gases de escape supre 
demandas térmicas da instalação (Lora e Nascimento, 2004). Na União Europeia essa 
modalidade forneceu 11,2% da energia elétrica consumida em 2015 (Eurostat, 2017), enquanto 
no mesmo ano a potência instalada em cogeração no Brasil era de 4.200 MW, destes 2.348 MW 
usando gás natural, o que corresponde a apenas 2% da capacidade instalada de geração (EPE, 
2016). 
Dentre as usinas baseadas em MCIs a gás, duas tecnologias bastante diferentes são 
empregadas: a primeira corresponde aos motores dual fuel, em que o gás natural fornece a maior 
parcela de energia térmica enquanto o combustível liquido (diesel ou óleo pesado) é injetado 
ao final do ciclo de compressão entrando em ignição pela alta temperatura e iniciando a 
combustão do gás. Eventualmente, o motor pode ainda operar em plena carga apenas com o uso 
do combustível líquido. Segundo Woodyard (2004) existem duas variações básicas deste tipo 
de motores: o combustível gasoso pode ser aspirado com o ar de admissão ou injetado sob alta 
pressão após a injeção piloto. A opção pela aspiração do gás leva a uma queima mais eficiente, 
porem sujeita ao fenômeno de detonação, ou batida de pino. Ao se optar pela injeção de alta 
pressão e queima difusiva do gás elimina-se o risco de detonação (podem ser usados gases com 
índices de metano inferiores), contudo adiciona-se complexidade ao sistema de injeção e eleva-
se os índices de emissão de óxidos de nitrogênio. 
A segunda tecnologia engloba os motores dedicados a gás natural, que se baseiam na 
iniciação da combustão por descarga elétrica. Novamente, pode-se diferenciar estes motores 
em duas configurações, com respeito ao posicionamento da vela de ignição: tradicional e de 
                                                 
2 Como referência, enquanto o intervalo de manutenção de um motor a pistão a gás natural com pré-câmara é da 
ordem de 2.000 horas para inspeção e troca de velas de ignição, turbinas a gás industriais usando apenas gás natural 
como combustível têm intervalos de parada para inspeção de combustão superiores a 8.000 horas ou 400 partidas, 
não necessariamente implicando na substituição de componentes (Eggart et al., 2017). 
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pré-câmara. No arranjo tradicional a vela é posicionada diretamente na câmara de combustão, 
o que simplifica a construção do motor. Motores automotivos e geradores de pequeno porte 
utilizam esse arranjo, o que limita as condições de mistura que podem ser utilizadas. Nos 
motores de pré-câmara a vela de ignição é instalada em um compartimento separado da câmara 
de combustão principal. Este arranjo permite a injeção suplementar de combustível em torno 
da vela de ignição, sendo os produtos da combustão da pré-câmara responsáveis por iniciar a 
combustão na câmara principal, cujas condições de excesso de ar propiciam eficiências de 
conversão elevadas e reduzida emissão de poluentes (Woodyard, 2004). Há pelo menos cinco 
instalações com motores deste tipo no Brasil, somando cerca de 420 MW. A pesquisa 
desenvolvida nessa tese utilizou-se de um dos motores da maior delas, Usina Termelétrica Luiz 
Oscar Rodrigues de Melo (UTE LORM) com 204 MW3. 
 
1.2 Motivação 
 
 
A Linhares Geração S.A (LGSA) construiu e opera a UTE LORM no município de 
Linhares (ES). O parque gerador é composto por 24 grupos geradores de 8,5 MW elétricos 
acionados por motores Wärtsilä 20V34SG, totalizando 204MW. Trata-se de motores 
alternativos de combustão interna e ignição por centelha, que consomem gás natural fornecido 
pela BR Distribuidora/Petrobras a partir do gasoduto Cacimbas-Vitória.  
A UTE LORM foi construída para atender a demanda estipulada no 6º leilão da Agência 
Nacional de Energia Elétrica (Aneel), leilão de energia A-3 de setembro de 2008. À época, 
estimou-se o nível médio de despacho da UTE LORM em duas semanas por ano (com base no 
estudo da Empresa de Pesquisa Energética (EPE)). Previa-se ainda que o despacho efetivo fosse 
mais elevado, alcançando uma média de dois meses por ano e, em casos extremos, de quatro 
meses por ano. Esse cenário - em combinação com fatores comerciais de disponibilidade, custo 
e prazo de implantação - pautou a escolha do tipo de acionamento dos grupos geradores: por 
motores a pistão em detrimento das turbinas a gás. 
Dado o cenário inicial previsto de operação parcial da usina, o fator eficiência de 
conversão não se apresentava como crucial ao sucesso do empreendimento, uma vez que a 
                                                 
3 As demais termelétricas com motores a gás usando pré-câmara são: UTEs Tambaqui e Jaraqui em Manaus-AM, 
cada uma com 23 Unidades Geradoras baseadas em motores Jenbacher J620 com potência unitária de 3,3 MW e 
UTEs Parnaiba IV e MC2 Nova Venécia 2 em Santo Antônio dos Lopes – MA, ambas com motores Wärtsilä, a 
primeira com 3 motores 18V50SG de 18,7 MW e a segunda com um motor 20V34SG de 9,3 MW. 
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maior parcela da receita se daria pela remuneração da disponibilidade da usina, não tanto pela 
energia gerada. A previsão inicial se confirmou no primeiro ano, sendo que a usina operou por 
apenas duas semanas. Contudo, desde maio de 2012 a demanda da usina tem sido praticamente 
contínua, devido a mudanças estruturais no cenário de geração de energia nacional e sem 
perspectiva de reversão no futuro previsível. 
Tendo a UTE LORM deixado de ser uma usina 100% flexível complementar à geração 
hidráulica e transformado-se em uma termelétrica que opera na base (base load), medidas para 
minimizar seu custo operacional tornaram-se prioritárias, o que levou a uma avaliação criteriosa 
dos motores, buscando-se alternativas que potencialmente elevariam a eficiência de conversão 
e aumentariam a confiabilidade do conjunto moto-gerador. O aumento de confiabilidade é 
especialmente crítico, uma vez que compensações aplicáveis – caso a potência disponibilizada 
pela usina seja inferior a um percentual estipulado em contrato – podem elevar 
significativamente o custo de fornecimento, acarretando prejuízo operacional. 
Uma das iniciativas compreendeu a avaliação criteriosa do sistema de controle dos 
motores. Cada grupo gerador possui um sistema eletrônico de gerenciamento que controla a 
quantidade de gás natural e avanço de ignição individualmente para cada cilindro. Fenômenos 
de combustão anormal ou detonação (knock), queima parcial (partial burn) ou até falha de 
queima (misfire) são críticos para a operação destes motores, requerendo monitoramento e 
ajustes constantes nas condições de operação. Estes são também necessários pelas variações 
intrínsecas à geometria do sistema, tolerâncias de fabricação e desgaste de componente dos 
cilindros e válvulas de injeção de gás. Identificou-se que o ajuste é originalmente realizado de 
forma adaptativa: quando um cilindro é diagnosticado com combustão anormal, uma redução 
percentual do combustível naquele cilindro é aplicada. Portin e Hellén (2009) mostram em 
pesquisa usando motor similar que o uso de sensores de vibração do cabeçote para quantificação 
do nível de detonação (ou batida de pino) nem sempre é efetivo devido à incerteza associada ao 
método indireto adotado, sendo que seus resultados indicaram ainda potencial margem para 
aumento da potência disponível e eficiência, bem como a redução dos níveis de emissões de 
NOx, CO e hidrocarbonetos não queimados ao se incluir a realimentação dos dados de sensores 
intrusivos de pressão nos cilindros.  
Paralelamente, um sistema de monitoramento da pressão nos cilindros foi implantado 
em uma unidade geradora (UG13) visando identificar princípio de falhas no conjunto de força 
(pistão, anéis, cabeçote, válvulas) permitindo ações de manutenção preditivas. Os resultados de 
dispersão da potência e pressão dos cilindros nesta máquina foram compatíveis com os estudos 
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de Portin e Hellén (2009), confirmando as limitações do sistema de controle original do motor 
no tocante ao balanceamento. Por isso, considerou-se usar o mesmo sistema de diagnóstico por 
pressão no cilindro para realimentar uma unidade de controle motor com dados dos sensores 
intrusivos de pressão nos cilindros, de modo a aprimorar este balanceamento. Isto demandou o 
desenvolvimento de uma nova estratégia de controle motor customizada, a ser detalhada na 
seção 3.3. 
Alguns fabricantes estão hoje oferecendo a opção de fornecer novos motores com este 
conceito de controle, porém os resultados publicados sobre a efetividade de suas novas 
estratégias proprietárias de controle são divulgados apenas em forma de tendência. Ao 
desenvolver e avaliar neste trabalho as próprias estratégias de controle, buscou-se documentar 
– sem as restrições inerentes à proteção da propriedade intelectual das empresas fabricantes de 
motores – os benefícios e limitações inerentes a cada umas das estratégias. 
 
1.3 Objetivos 
 
Nesse contexto, esse estudo teve como objetivo principal: 
 
• Avaliar diferentes métodos de balanceamento da quantidade de combustível 
administrada aos cilindros do motor, usando como indicador de qualidade a 
dispersão entre cilindros dos diversos parâmetros de combustão 
Entre os objetivos específicos, destacam-se: 
• Avaliação dos resultados quanto a distribuição de potência, pressão de pico e 
evolução da combustão nos cilindros 
• Comparação destes resultados do motor de ensaio e de diversos outros motores 
que utilizam o sistema de controle original 
• Avaliação da sensibilidade às perturbações externas, tais como qualidade do gás 
• Estudo de incremento da potência desenvolvida pelo motor, utilizando a melhor 
estratégia de controle identificada 
• Verificar possíveis impactos em eficiência de conversão e em emissões gasosas 
 
Para o último item, além das variáveis monitoradas pelos sistemas de controle e de 
depuração da combustão, a instrumentação adicional no motor de estudo compreendeu a vazão 
e composição do combustível e dos gases de exaustão. 
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2 REVISÃO DA LITERATURA  
2.1 Motores de combustão interna 
 
 
O motor de combustão interna é uma máquina térmica que converte a energia química 
contida no combustível em mecânica. Tal energia química é liberada dentro do motor por meio 
da queima da mistura ar-combustível, diferenciando-o dos motores de combustão externa. Esta 
mistura de ar, combustível e produtos da combustão é propriamente o fluido de trabalho que 
interage com os componentes mecânicos do motor disponibilizando o trabalho mecânico 
almejado (Heywood, 1988). Existem diversos tipos de motores de combustão interna e maneiras 
de classificá-los, contudo restringe-se ao escopo experimental deste trabalho o motor alternativo 
de combustão interna, que se utiliza do mecanismo biela-manivela para converter o movimento 
alternativo do pistão em rotativo no virabrequim, ambos componentes conectados pela biela. 
Os componentes básicos e definições comumente utilizadas em um motor alternativo de 
combustão interna podem ser vistos na Figura 2. 
 
Figura 2. Componentes do motor alternativo de combustão interna, adaptado de Moran e 
Shapiro, (2006). 
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Da Figura 2, definem-se parâmetros geométricos chave do motor para uma análise 
termodinâmica inicial: o volume deslocado por cilindro (Vd) e a razão volumétrica de 
compressão (r), esta última dependente ainda do volume da câmara de combustão (Vc). 
𝑉𝑑 =  
𝜋
4
. 𝐵². 𝐿   [m³]     (1) 
𝑟 =
(𝑉𝑑+𝑉𝑐)
𝑉𝑐
   [ - ]     (2) 
sendo B o diâmetro do cilindro e L o curso do pistão. 
A razão volumétrica de compressão está intimamente relacionada às propriedades 
químicas do combustível e ao método de ignição utilizado, sendo também determinante para a 
eficiência do ciclo termodinâmico, conforme será apresentado a seguir. 
Os ciclos termodinâmicos teóricos dos motores alternativos de combustão interna 
correspondem a processos internamente reversíveis de compressão, adição de calor, expansão 
e rejeição de calor respectivamente. Como principais ciclos teóricos temos o ciclo Otto e o ciclo 
Diesel. O ciclo Otto homenageia Nikolaus Otto (1832–1891), engenheiro alemão que patenteou 
o motor quatro tempos em 1876. É também chamado de motor de ignição por centelha, devido 
à necessidade desta fonte externa de energia para dar início à combustão da mistura ar-
combustível. O ciclo Diesel está relacionado a Rudolph Diesel (1858–1913) que em 1897 
desenvolveu um motor desenhado para a injeção direta de combustível líquido na câmara de 
combustão. Seu nome é também ligado ao termo motor de ignição por compressão, uma vez 
que o combustível se inflama quando injetado na câmara de combustão. 
O que os diferencia é o processo de adição de calor que para o primeiro ocorre a volume 
constante (processo isocórico) enquanto que no segundo o processo se efetua à pressão 
constante (processo isobárico). A razão de corte (rc) é definida como a razão entre os volumes 
de início e fim da adição de calor ou queima (v2 e v3). Desta forma, para rc unitária, tem-se o 
ciclo Otto ideal. Apresentados nos diagramas pressão versus volume (p-v) e temperatura versus 
entropia (T-s) (Figura 3) estão os quatro processos internamente reversíveis que constituem 
esses ciclos padrão ar, onde os processos e fluidos de trabalho são idealizados, de modo a 
facilitar a análise teórica e a identificação de potencialidades ou limitações dos processos 
propostos. 
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Figura 3. Diagramas p-v e T-s para os ciclos Otto e Diesel padrão ar (Moran e Shapiro, 2006). 
 
A expressão da eficiência termodinâmica teórica, para ambos os ciclos, é dada por: 
𝜂𝑡 = 1 −
1
𝑟𝑘−1
. [
𝑟𝑐
𝑘−1
𝑘.(𝑟𝑐−1)
 ]   [ - ]  (3) 
na qual k é a razão de calores específicos do fluido de trabalho. 
Graficamente (Figura 4) é possível observar que a expressão (3) indica uma eficiência 
superior para o ciclo Otto para razões de compressão (r) equivalentes. Isso porque no ciclo 
Diesel parte da expansão dos gases ocorre sem que a totalidade da energia tenha sido transferida 
ao fluido de trabalho, reduzindo a máxima pressão do ciclo termodinâmico e sua eficiência. 
Contudo, nos motores reais a razão de corte em motores Otto não é unitária devido à duração 
finita da combustão, ainda que em geral seja mais rápida em relação aos motores Diesel. 
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Figura 4. Eficiência térmica dos ciclos Otto e Diesel padrão ar para diferentes razões de 
compressão (Moran e Shapiro, 2006). 
 
Outro aspecto importante corresponde à necessidade de maiores razões volumétricas de 
compressão em motores Diesel (variando de 15 a 21), uma vez que a ignição do combustível é 
dada pelas altas temperaturas atingidas pelo ar ao fim da compressão pelo pistão. Tais razões 
de compressão não podem ser atingidas por motores ciclo Otto por aspirarem mistura 
ar/combustível sensível à pré-ignição e consequente detonação. Nestes motores, valores típicos 
para razões de compressão são de 9 para gasolina e 13 para etanol e gás natural. O tema 
detonação será detalhado no item 2.6. 
 
Na prática, tanto para motores Otto quanto para motores Diesel não é realizável a adição 
de calor puramente a pressão ou a volume constante, devido ao tempo finito de combustão: em 
motores ciclo Otto (de ignição por centelha) o início da combustão se dá em geral de 10 a 40° 
antes do PMS, sendo 50% processada em 10° depois do PMS e finalizando de 20 a 30° mais 
tarde. Em um motor ciclo Diesel a combustão se inicia pouco antes do PMS, a pressão aumenta 
rapidamente e tem um pico de 5 a 10° depois do PMS. Seu início é rápido, porem irá se estender 
até por volta de 40 a 50° depois do PMS em plena carga. Por isso, para uma melhor 
representação termodinâmica definiu-se o ciclo dual, que combina ambos processos de adição 
de calor, conforme mostra a Figura 5. 
Ciclo 
Diesel
ideal
𝜂 𝑡
 [%
]
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Figura 5. Diagramas p-v e T-s para o ciclo dual (Moran e Shapiro, 2006). 
 
Ademais, os seguintes fatores diferenciam os modelos de ciclo padrão ar ideais dos 
motores reais: 
 
• Transferência de calor: apesar de a perda térmica para as paredes do cilindro ser pequena 
durante a compressão, a transferência de calor durante a combustão e expansão é 
significativa, reduzindo a pressão máxima e toda a curva de expansão do ciclo, e 
consequentemente o trabalho útil e a eficiência do ciclo. 
 
 
• Processo de blowdown: corresponde à abertura antecipada da válvula de exaustão (por 
volta de 60° antes do ponto morto inferior), reduzindo a pressão durante a expansão e 
consequentemente o trabalho útil. 
 
• Frestas e vazamentos: com o aumento da pressão no cilindro, há um fluxo de gases em 
direção a frestas entre anéis, pistão e paredes do cilindro. Como resultado, ocorre a 
redução da disponibilidade de combustível ou ar para a queima ou ainda a perda de 
pressão por vazamentos nestas regiões (denominada blow-by). 
 
• Combustão incompleta: o gás de exaustão invariavelmente leva consigo espécies 
combustíveis, como hidrocarbonetos não queimados, monóxido de carbono e até 
hidrogênio. Isso ocorre tanto por dificuldades de homogeneização da mistura ar-
combustível, como pela extinção da chama próxima às paredes da câmara de combustão 
e também devido a frestas e vazamentos como mencionado acima. 
 
Os processos descritos pelos ciclos padrão ar não consideram ainda a necessidade da 
renovação do fluido de trabalho. Na prática, os produtos da combustão devem ser eliminados e 
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uma nova carga de ar e combustível deve ser admitida para o próximo ciclo, o que é feito por 
meio de válvulas de admissão, escape e sistemas de injeção de combustível. O processo de 
renovação poderá ocorrem durante o estágio final da expansão (motores 2 tempos) ou requerer 
uma revolução completa do virabrequim (motores 4 tempos). 
Por questões de eficiência do processo de renovação de ar e redução nas emissões 
gasosas, a maioria dos motores alternativos baseia-se no que é conhecido como ciclo quatro 
tempos (Heywood, 1988), à exceção dos grandes motores marítimos de baixa velocidade, cuja 
dinâmica particular favorece o uso dos motores 2 tempos (Challen e Baranuescu,1999). Essa 
denominação se refere à forma como são executados os estágios de admissão, compressão, 
expansão e exaustão (Figura 6). Em motores quatro tempos cada estágio se processa idealmente 
em instantes diferentes e o ciclo se completa a cada duas voltas do virabrequim. Na prática, 
existe certa sobreposição destes processos devido aos efeitos dinâmicos da movimentação dos 
gases no motor, cujo propósito é o aumento da quantidade de ar ou mistura ar-combustível 
admitida, bem como reduzir a presença de produtos da combustão do ciclo anterior.  A 
sequência dos eventos é apresentada a seguir: 
 
1- Admissão: com o pistão próximo ao ponto morto superior (PMS) inicia-se a abertura 
da válvula de admissão. O pistão então se desloca em direção ao ponto morto inferior aspirando 
ar, em motores de injeção direta na câmara de combustão, ou mesmo mistura ar-combustível 
nos demais motores. O fechamento da válvula de admissão ocorre em geral pouco após o pistão 
ultrapassar o ponto morto inferior aproveitando-se da energia cinética dos gases admitidos que 
tendem a continuar seu movimento até que a pressão positiva do movimento ascendente do 
pistão reverta esta tendência. Segundo Heywood (1988) a abertura antecipada e o fechamento 
atrasado da válvula de admissão aumentam a massa induzida para o cilindro. 
 
2- Compressão: com ambas as válvulas fechadas inicia-se a compressão do fluido de 
trabalho, reduzindo o espaço ocupado pelos gases ao volume da câmara de combustão. Pouco 
antes do PMS inicia-se a combustão e a pressão aumenta substancialmente. O processo de 
combustão se dá entre o final da compressão e o início da expansão. 
 
3- Expansão: inicia-se no PMS, em que as altas pressões e temperaturas forçam o pistão 
para baixo, realizando o trabalho bruto do ciclo termodinâmico, do qual serão descontadas as 
perdas e o trabalho consumido durante o processo de compressão para a contabilização do 
trabalho útil. 
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4- Exaustão: com a abertura da válvula de exaustão, o movimento do pistão em direção 
ao PMS expulsa os gases queimados. De forma análoga à admissão, os tempos de abertura de 
válvula são ajustados de modo a otimizar o processo de troca gasosa. Dessa forma, pode existir 
um período em que ambas as válvulas de admissão e escape estão abertas, evento chamado de 
cruzamento de válvulas.   
 
Figura 6. A operação do ciclo quatro tempos, adaptado de Heywood (1988). 
  
Ainda com relação a variações entre os ciclos idealizados e operação dos motores reais, 
uma opção muito comum em motores estacionários para geração de energia são os ciclos sobre-
expandidos, que resultam em uma maior extração de trabalho na fase de expansão e menor 
pressão na câmara de combustão no instante anterior à abertura da válvula de exaustão. Existem 
duas denominações comuns para estes ciclos: aquele com expansão completa, igualando 
pressão no início da compressão ao final da expansão, denomina-se ciclo Atkinson (Heywood, 
1988), enquanto que os de expansão parcial, geralmente associados a um método de 
sobrealimentação de ar, denominam-se ciclo Miller (Miller,1947). 
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A realização prática do ciclo Miller não envolve alterações na geometria do sistema 
biela-manivela tal qual o ciclo Atkinson original, mas a alteração do momento de fechamento 
das válvulas de admissão, que é antecipado. Isto limita a entrada de ar e reduz a compressão 
efetiva, enquanto mantem-se a expansão geométrica. Aproveita-se ainda do efeito de 
resfriamento do ar de carga durante a expansão após o fechamento das válvulas de admissão 
para redução do trabalho de compressão. Miller ainda propôs que a redução do período de 
admissão fosse compensada por uma maior pressão no coletor de admissão. 
Mais tarde, Fukuzawa et al. (2001) aplicaram o conceito a um motor a gás natural de 
queima pobre e alta eficiência, apontando ainda que a redução da temperatura da mistura ao 
final da compressão foi benéfica para a diminuição da tendência ao fenômeno de detonação 
neste tipo de motor. Aos poucos, o conceito de fechamento antecipado das válvulas de admissão 
e sobrealimentação foi incorporado a motores estacionários a gás maiores para geração de 
energia, característica hoje presente em diversos modelos e fabricantes. 
 
 
2.2 Caracterização dos motores alternativos 
 
 
A seguir são apresentados os principais parâmetros utilizados nos estudos de motores 
alternativos de combustão interna. Sua definição torna-se essencial a uma análise criteriosa dos 
resultados experimentais e permite ainda a comparação com os diversos dados obtidos na 
literatura. Serão tomadas como base as definições apresentadas por Heywood (1988), 
calculadas segundo o sistema internacional de unidades de modo a uniformizar o conteúdo do 
presente trabalho. 
 
2.2.1 Parâmetros geométricos 
 
 
Uma vez definidos os volumes deslocados, total e a razão volumétrica de compressão 
(item 2.1), a Figura 7 apresenta a geometria dos principais componentes do mecanismo biela-
manivela. O comprimento da biela (𝑙) e do raio do virabrequim (𝑎) definem a cinética do 
mecanismo, sendo possível descrever o volume instantâneo da câmara de combustão (V) em 
função do ângulo de posição do eixo (θ), do volume mínimo (Vc) e da razão volumétrica de 
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compressão (r). Esta função é particularmente importante na análise de dados experimentais de 
pressão, bem como em simulações numéricas do ciclo motor: 
 
𝑉 = 𝑉𝑐 +
𝑉𝑐
2
. (𝑟 − 1). [  
𝑙
𝑎
+ 1 − 𝑐𝑜𝑠 𝜃 − √(
𝑙
𝑎
)
2
− 𝑠𝑒𝑛2𝜃  ]  [ m³ ]  (3) 
  
 
Figura 7. Parâmetros geométricos do cilindro (adaptado de Heywood, 1988) 
 
Outra característica importante é a velocidade média do pistão (?̅?𝑝), cuja amplitude 
permite correlacionar o comportamento de motores com diferentes comprimentos de biela 
operando a diferentes velocidades angulares de rotação (N). Como exemplo, as velocidades dos 
gases na admissão e no cilindro são proporcionais a ?̅?𝑝 e não simplesmente a N. A velocidade 
média do pistão é calculada segundo a equação (4), com N dado em rotações por segundo (rps) 
e L o deslocamento do cilindro em metros. 
 
?̅?𝑝 =  2. 𝐿. 𝑁   [m/s]    (4) 
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2.2.2 Parâmetros de desempenho de eixo 
 
O torque (T) é geralmente medido acoplando o motor a um dinamômetro (Figura 8) que 
exerce a força (F) de frenagem necessária para manter o sistema em equilíbrio. Multiplicando-
se F pela distância perpendicular ao seu centro de aplicação (b) tem-se o binário desenvolvido 
pelo motor: 
𝑇 =  𝐹. 𝑏    [N.m]    (5) 
A potência de eixo (𝑃𝑒) é uma função da velocidade angular do motor (N, em revoluções 
por segundo) e o Torque (T, em N.m) por ele desenvolvido: 
 
𝑃𝑒 =  2. 𝜋. 𝑁. 𝑇  [W]    (6) 
 
 
Figura 8. Diagrama esquemático de um dinamômetro. 
 
A pressão média efetiva de eixo (PME) permite uma direta comparação entre diferentes 
motores (de aspiração natural, sobrealimentados, de grande ou pequeno deslocamento 
volumétrico, alta ou baixa velocidade de rotação) ao relacionar a potência desenvolvida ao 
volume de ar teórico deslocado pelo motor, de modo a representar a pressão média teórica que, 
aplicada ao pistão durante o ciclo motor de expansão, disponibiliza o trabalho efetivo numa 
dada condição de operação. Em termos numéricos: 
 
𝑃𝑀𝐸 =
 
𝑃𝑒.𝑥
𝐶𝑡.𝑁
  [Pa]      (7) 
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Para motores quatro tempos x = 2, pois a aspiração ocorre uma vez a cada dois giros do 
eixo de manivelas. O volume total, ou cilindrada total, (Ct) é determinado segundo o número 
de cilindros do motor (Nc): 
𝐶𝑡 = 𝑁𝑐 . 𝑉𝑑   [m³]     (8) 
A eficiência global de conversão da energia do combustível (ηgc) é um parâmetro 
adimensional que define a capacidade de o motor converter a energia química do combustível 
(dada pelo poder calorifico inferior, PCI) em trabalho útil, sendo ?̇?𝑐 a vazão mássica de 
combustível em quilogramas por segundo e o PCI dado em Joules por quilograma. 
𝜂𝑔𝑐 =
𝑃𝑒
𝑚𝑐̇ .𝑃𝐶𝐼
     [ - ]   (9) 
 
2.2.3 Parâmetros de desempenho indicado 
 
Sistemas de medição da pressão no cilindro em função do ângulo de manivelas podem 
ser utilizados para o cálculo das trocas de trabalho entre os gases e o pistão. Para tanto, a posição 
em termos de ângulo é convertida em volume correspondente da câmara de combustão através 
da equação (3). O trabalho indicado por ciclo (𝜏𝑖) é obtido pela integração do diagrama p-v 
segundo a expressão: 
𝜏𝑖 =  ∮ 𝑝. 𝑑𝑉    [J]   (10) 
Em motores quatro tempos, duas definições de trabalho indicado são comuns, o trabalho 
indicado bruto (𝜏𝑖,𝑏) e o trabalho indicado líquido (𝜏𝑖,𝑙), o que os diferencia é o intervalo de 
integração. No primeiro, o trabalho é contabilizado apenas nos tempos de compressão e 
expansão, enquanto que o trabalho indicado líquido contabiliza todos os quatro tempos do ciclo. 
Deve-se, portanto, deixar explícito a qual trabalho indicado a análise dos dados se refere. Em 
motores dois tempos essa diferenciação não é necessária, uma vez que o ciclo se completa a 
cada volta do virabrequim. 
A partir dos trabalhos indicados, podem-se deduzir as potências indicadas (𝑃𝑖,𝑏 𝑒 𝑃𝑖,𝑙) e 
pressões médias efetivas indicadas (𝑃𝑀𝐼𝑏 𝑒 𝑃𝑀𝐼𝑙), bem como as eficiências de conversão 
indicadas (𝜂𝑖,𝑏 𝑒 𝜂𝑖,𝑙), que para motores quatro tempos são: 
𝑃𝑖,𝑏 =  𝑁.
𝜏𝑖,𝑏
2
     [W]   (11) 
𝑃𝑖,𝑙 = 𝑁.
𝜏𝑖,𝑙
2
    [W]   (12) 
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𝑃𝑀𝐼𝑏 =
𝜏𝑖,𝑏
𝑉𝑑
     [Pa]   (13) 
𝑃𝑀𝐼𝑙 =
𝜏𝑖,𝑙
𝑉𝑑
    [Pa]   (14) 
𝜂𝑖,𝑏 =
𝑃𝑖,𝑏
𝑚𝑐̇ .𝑃𝐶𝐼
     [ - ]   (15) 
𝜂𝑖,𝑙 =
𝑃𝑖,𝑙
𝑚𝑐̇ .𝑃𝐶𝐼
      [ - ]   (16) 
O cálculo da potência indicada bruta é essencial na determinação da eficiência mecânica 
do motor (𝜂𝑚), que é dada por: 
𝜂𝑚 =
𝑃𝑒
𝑃𝑖,𝑏
= 1 −
𝑃𝑎
𝑃𝑖,𝑏
    [ - ]   (17) 
A potência de atrito (𝑃𝑎) engloba todas as resistências mecânicas do motor, desde o 
atrito em mancais, anéis de pistão e equipamentos acessórios até a potência dissipada nos 
processos de troca gasosa.  
𝑃𝑎 = 𝑃𝑖,𝑏𝑜𝑚𝑏 + 𝑃𝑓𝑟𝑖𝑐   [W]   (18) 
Define-se então a potência indicada de bombeamento (𝑃𝑖,𝑏𝑜𝑚𝑏) como sendo a potência 
dissipada pelo motor durante a fase de trocas gasosas e a potência de fricção (𝑃𝑓𝑟𝑖𝑐) como a 
componente complementar na contabilização da potência indicada líquida: 
𝑃𝑖,𝑏𝑜𝑚𝑏 =  𝑃𝑖,𝑏 − 𝑃𝑖,l   [W]   (19) 
𝑃𝑖,𝑙 =  𝑃𝑒 +  𝑃𝑖,𝑏𝑜𝑚𝑏 + 𝑃𝑓𝑟𝑖𝑐  [W]   (20) 
A potência indicada de bombeamento pode ainda assumir valores positivos, caso a 
pressão no interior a câmara de combustão durante a admissão seja superior à fase de escape, o 
que pode ocorrer em motores pesados dedicados à geração de energia, operando em plena carga 
e com sistemas de sobre alimentação bem dimensionados. 
Definidas as pressões, potências e eficiências indicadas, convencionou-se neste trabalho 
a adoção dos valores líquidos como referência, ou seja, já incluídos os efeitos de bombeamento. 
Desse modo, doravante o sub-índice l será suprimido, adequando o trabalho à convenção usual 
aos trabalhos técnicos relacionados a motores de combustão interna. O mesmo se aplica à 
pressão média indicada liquida, denotada apenas por PMI. 
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Storm et al. (2017) avaliaram fontes de incerteza na determinação dos parâmetros 
derivados da pressão dos cilindros de um motor similar a este estudo, concluindo que o ponto 
mais crítico nos cálculos dos parâmetros indicados deve-se à torsão do virabrequim e ao 
consequente desvio do volume instantâneo do cilindro, em função do ângulo de manivelas 
(equação 3), afetando ainda o cálculo dos parâmetros de combustão dependentes do volume. 
Os maiores desvios de ponto morto superior do cilindro com relação ao volante de inércia foram 
da ordem de 0,4° para um motor de 10 cilindros em “V”, determinado por simulação. Em 2018, 
Storm et al. (2018) publicaram novo estudo para motores “V16” e “V20”, todos com 
características de curso e diâmetro do pistão similares aos do motor desta tese, mas 
particularmente este último com a mesma ordem de ignição. No motor “V20” os desvios 
máximos em relação ao ponto morto superior foram de 0,2° a 0,8° em plena carga, considerando 
a simulação multicorpos descrita pelos autores. 
Stadler et al. (2015) mostram ainda que para um motor com 24 cilindros em “V” (ou 
seja, com virabrequim muito longo) este desvio pode chegar a 1,4°, com impacto significativo 
no erro do cálculo de PMI e balanço de energia. Naquele estudo, além da simulação multicorpos 
determinou-se experimentalmente a dinâmica do ponto morto superior com combustão, por 
meio de sensores óticos por interferometria. 
Estes três artigos enfatizam a importância da determinação do ponto morto superior 
dinâmico de cada um dos cilindros, e seu impacto na determinação dos parâmetros derivados 
da combustão através da análise das incertezas envolvidas. A inclusão destes efeitos para 
estratégias em malha fechada, como descrito em Storm et al. (2018), é ainda um tópico aberto, 
indo além do objetivo desta tese. Contudo deve-se ter em mente essa limitação durante a análise 
dos dados e entendimento dos fenômenos físicos por detrás deste mecanismo de deformação. 
No Apêndice 1 é apresentada uma análise da sensibilidade à determinação do ponto morto 
superior, que indica que um desvio de ±0,5° traduz-se em um erro simétrico e proporcional de 
±3,1% na PMI, compatível  com o reportado por Storm et al. (2017) para um motor similar. 
 
 
2.3 Combustão e emissões gasosas em motores a gás de ignição por centelha 
 
 
Para uma dada reação entre um combustível e um oxidante, tem-se a reação 
estequiométrica quando os produtos da combustão são apenas nitrogênio molecular (N2), 
dióxido de carbono (CO2) e água (H2O), sendo desconsiderados, para fins de definição, os 
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efeitos de dissociação. Desta forma, a equação de balanceamento para um hidrocarboneto 
genérico (𝐶𝑎𝐻𝑏) em combustão com o ar atmosférico é dada por: 
𝐶𝑎𝐻𝑏 + (𝑎 +
𝑏
4
) . (𝑂2 + 3,76𝑁2) → 𝑎𝐶𝑂2 +
𝑏
4
 𝐻2𝑂 + 3,76. (𝑎 +
𝑏
4
) 𝑁2      (24) 
  O valor da razão entre as massas de ar e combustível estequiométrica (𝐴/𝐶𝑒𝑠𝑡𝑒𝑞) 
teórica é calculado apenas em função dos coeficientes a e b, ou ainda pela razão entre o número 
de átomos de hidrogênio e carbono (y = a/b): 
𝐴/𝐶𝑒𝑠𝑡𝑒𝑞 =  
34,56.(4+𝑦)
12,011+1,008.𝑦
     (25) 
O fator lambda de excesso de ar (λ) corresponde à fração dos quocientes entre as massas 
de ar e combustível admitidas (A/Creal) em relação à razão teórica (A/Cesteq) para combustão 
completa dos reagentes. Para λ < 1, existe combustivel em excesso e para λ > 1, ar em excesso. 
λ =
𝐴/𝐶𝑟𝑒𝑎𝑙 
𝐴/𝐶𝑒𝑠𝑡𝑒𝑞
      (26) 
A razão de equivalência (ф) corresponde ao inverso do fator lambda e é também 
bastante referenciada na literatura de motores. 
ф =
𝐴/𝐶𝑒𝑠𝑡𝑒𝑞 
𝐴/𝐶𝑟𝑒𝑎𝑙
      (27) 
Diferentemente da equação estequiométrica (25), produtos intermediários podem se 
formar na câmara de combustão. A seguir são detalhados os componentes mais relevantes para 
os motores a gás natural. 
 
2.3.1 Formação de poluentes em motores a gás natural 
 
Oxigênio molecular (O2) estará presente em condições de queima pobre (λ > 1), contudo 
em queima rica (λ < 1) por sua insuficiência, compostos como monóxido de carbono (CO) e até 
mesmo quantidades substanciais de hidrogênio molecular (H2) serão formados. A equação 28 
exemplifica os produtos da combustão de um hidrocarboneto genérico com a presença de 
compostos intermediários, com os respectivos coeficientes molares em letras minúsculas. 
 
→ 𝑐𝐶𝑂2 + 𝑑𝐶𝑂 + 𝑒𝑁𝑂2 + 𝑓𝑁𝑂 + 𝑔𝐻2𝑂 + ℎ𝑖𝐶𝑗𝐻𝑘 + 𝑙𝐻2 + 𝑚𝑁2 + 𝑛𝑂2 + 𝑜𝐶𝑝𝐻𝑞𝑂  (28) 
 
Compostos como hidrocarbonetos não queimados (HC, representado por ℎ𝑖𝐶𝑗𝐻𝑘), 
óxidos de nitrogênio (composto por NO e NO2) o monóxido de carbono (CO) e os aldeídos 
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(𝐶𝑝𝐻𝑞𝑂), em especial o formaldeído (𝐶𝐻2𝑂) são altamente indesejáveis, seja por seus efeitos 
danosos ao meio ambiente ou por sua toxicidade à saúde humana. A formação destes 
componentes intermediários constitui um vasto campo multidisciplinar de estudo, uma vez que 
não apenas dependem do equilíbrio químico das reações, mas também de fenômenos de 
formação de mistura (especialmente crítico para combustíveis líquidos), distribuição dos 
reagentes, iniciação e propagação de chama, transferência de calor, etc., aprofundamento que 
não será dado nesta tese. A Figura 9 representa a relação qualitativa entre a formação dos 
compostos intermediários e o fator lambda próximo à estequiometria. 
 
Figura 9. Emissão de hidrocarbonetos não queimados (HC), óxido de nitrogênio (NO) e 
monóxido de carbono (CO) típica de um motor de combustão interna com pré-mistura de 
combustível, em função do fator lambda, adaptado de Heywood (1988). 
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Como pode-se observar, CO e HC são especialmente críticos para condições de queima 
rica, tornando-se novamente problemáticas em condição muito pobre, devido a processos de 
extinção da chama próximos às paredes da câmara de combustão e interrupção das reações de 
oxidação do CO pela diminuição da temperatura nestas regiões (CIMAC, 2017). 
O aumento de ambos está também atrelado a uma queda na eficiência de combustão e 
conversão de energia, uma vez que os CO e HC possuem um poder calorifico considerável, o 
qual não é liberado na câmara de combustão.  
Em termos de diluição por ar, para uma mesma quantidade de combustível (energia) a 
queima de uma mistura estequiométrica sem transferência de calor ou trabalho ao meio 
propiciará uma maior temperatura aos produtos da combustão em comparação a misturas 
pobres, devido à capacidade térmica da mistura cuja massa reduzirá a temperatura de equilíbrio 
dos produtos. Este fato se estende de forma similar às condições de queima na câmara de 
combustão dos motores, sendo primordial para compreender a opção de se operar com queima 
pobre. A Figura 10 ilustra as condições operacionais de lambda e pressão média efetiva e sua 
relação com e eficiência de conversão e emissão de Óxidos de Nitrogênio, para um motor a gás 
natural de grande porte. 
 
 
Figura 10. Região de operação de motores a gás natural de queima pobre de grande porte 
delimitada por detonação e falha de queima, eficiência de conversão e emissões de óxidos de 
nitrogênio (NOx) e hidrocarbonetos não queimados em função de lambda, adaptado de 
Woodyard (2004). 
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É possível observar que a emissão dos óxidos de nitrogênio apresenta um 
comportamento inversamente proporcional à eficiência de conversão. Tal fato se relaciona à 
intensificação das perdas térmicas por transferência de calor do fluido de trabalho para as 
paredes da câmara de combustão – reduzindo a eficiência - e ao mecanismo dominante de 
formação dos óxidos de nitrogênio, cujas reações químicas são também favorecidas pelas altas 
temperaturas atingidas por misturas próximas à estequiometria durante a combustão. Esse 
mecanismo de formação de NOx - conhecido como NOx Térmico - foi descrito inicialmente 
por Zel’dovich como sendo resultado das seguintes reações principais:  
𝑁2 +  𝑂 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑁       (29) 
𝑁 +  𝑂2 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂       (30) 
Essencialmente, a primeira destas reações (29) é o passo limitante na taxa de formação 
do NO devido à sua elevada energia de ativação. Assumindo que O2 e O estão em equilíbrio 
parcial, a taxa de formação de NO (𝑑[𝑁𝑂] 𝑑𝑡⁄ ) pode ser expressa pela equação de Arrehenius, 
dependente das concentrações de N2 e O2, da energia de ativação para formação do NO (Ea), da 
constante universal dos gases (R), da temperatura dos reagentes (Tr) e de um fator pré-
exponencial (A): 
𝑑[𝑁𝑂] 𝑑𝑡⁄ = 𝐴[𝑁2][𝑂2]
1/2 𝑒
−
𝐸𝑎
𝑅 .𝑇𝑟   [mol/s]  (31) 
Desse modo, a formação de NO aumenta exponencialmente com a temperatura dos 
gases (T). Considerando ainda a necessidade de N2 e O2 para o processo, a combustão de uma 
mistura levemente pobre (λ ≈ 1,1) tende a emitir a maior quantidade de NO por reunir ambas 
as condições de alta temperatura e disponibilidade de O2 e N2, conforme também indicam as 
figuras 9 e 10. Segundo Hohn e Nuss-Warren (2011) os outros dois mecanismos de formação 
de NOx prompt (ou rápido) e fuel-bound (ou do combustível) têm pouca relevância nos motores 
a gás natural. 
 
2.3.2 Legislação de controle da poluição do ar a partir de fontes fixas 
 
Assim como diversos processos industriais, a geração de energia elétrica a partir de 
processos térmicos incorre na emissão de poluentes atmosféricos. Os limites são impostos pela 
legislação e fiscalizados por órgãos ambientais responsáveis pelo licenciamento de 
empreendimentos, podendo ainda autuar ou até mesmo impedir a operação de unidades que 
ultrapassem os limites legais. No Brasil, o Conselho Nacional do Meio Ambiente (CONAMA) 
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por meio da resolução N° 436, de 22 de dezembro de 2011 estabelece os limites máximos de 
emissão de poluentes atmosféricos para fontes fixas, mas não impede que regras mais restritivas 
sejam adotadas pelo órgão licenciador ambiental considerando as particularidades da área de 
influência do empreendimento. O Anexo 5 desta resolução estabelece os limites para a emissão 
de NOx e CO provenientes de turbinas a gás queimando gás natural para geração de energia 
elétrica, não havendo uma categoria específica para a modalidade de geração de energia elétrica 
a partir de motores a gás do tipo alternativo. Esta divisão é marcante em outras legislações, uma 
vez que o processo de formação destes poluentes é bastante distinto quando comparados 
motores e turbinas. Como exemplo, a diretiva europeia de emissões industriais 2010/75/EU - 
uma das mais restritivas da atualidade em termos de NOx - estabelece um limite sempre maior 
para emissões de NOx a partir de motores em comparação às de turbinas, como pode ser 
visualizado na Tabela 3. Na União Europeia existe ainda uma distinção quanto à potência 
térmica das plantas, sendo que Diretiva 2015/2193/EU trata de unidades menores, com limites 
distintos de NOx, mas sem regulação quanto a CO. 
 
Tabela 3. limites para a emissão de NOx e CO provenientes de fontes fixas queimando gás 
natural, elaboração própria a partir da Resolução CONAMA 436 e das Diretivas Europeias 
2010/75 e 2015/2193. 
Legislação NOx como NO2 CO 
CONAMA 436 (2011) 
Turbina a gás com potência >100 MWe 
Turbina a gás com potência <100 MWe 
mg/Nm3 a 
50 
90 
mg/Nm3 a 
65 
65 
Diretiva 2010/75 ( > 50 MW térmicos) 
Motor alternativo de combustão interna 
Turbinas a gás 
mg/Nm3 a 
100 / 75 b 
50 
mg/Nm3 a 
100 
100 
Diretiva 2015/2193 (1 a 50 MW térmicos) 
Motor alternativo de combustão interna 
Turbinas a gás 
mg/Nm3 a 
190 c / 95 d 
150 c / 50 d 
 
- 
- 
 
a Condição de referência: 15% O2, 1 atmosfera e 0° C, sem umidade; b novas plantas em operação após jan/2014; 
c a partir de 2025 e 2030, a depender da potência já instalada; d novas plantas em operação após dez/2018. 
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Os valores da Tabela 3 correspondem à condição de referência de percentual de 
oxigênio (𝑂𝑟=15%), sendo convertidas a partir da condição de medição pela equação (32): 
𝐶𝑟 =  
21− 𝑂𝑟
21− 𝑂𝑚
. 𝐶𝑚      (32) 
onde 𝐶𝑟 é a concentração do poluente na condição de referência, 𝐶𝑚  e 𝑂𝑚 as concentrações do 
poluente e de oxigênio na condição de medição, todos em base seca. A concentração 
volumétrica é então convertida para base mássica com os seguintes fatores: 
1 ppm NOx = 2,053 mg/m³, considerando NO2 com massa molecular de 46,01 g/mol 
1 ppm de CO = 1,25 mg/m³, CO com massa molecular de 28,01g/mol 
Anterior a ambas, a instrução técnica alemã para manutenção da qualidade do ar TA 
Luft (abreviação para Technische Anleitung zur Reinhaltung der Luft), pautou por muitos anos 
o desenvolvimento dos motores a gás natural de queima pobre, sendo que ainda hoje seus 
limites são referenciados, mesmo estando um pouco acima da daqueles da diretiva 2010/75/EU. 
A Tabela 4 lista estes limites para a última fase da regulação de 2002, na convenção original a 
5% de oxigênio e convertida para 15% de oxigênio para comparação direta com a Tabela 3. 
Interessante notar nas tabelas que os limites das regulações europeias muito se aproximam da 
TA Luft ou de metade desta, comumente referenciada em artigos como ½ TA Luft. 
 
Tabela 4. limites para a emissão de NOx e CO provenientes de motores de queima pobre e 
ignição por centelha a gás natural, elaboração própria a partir de BMU (2002). 
Legislação NOx como NO2 CO 
TA Luft 2002 original (5% O2) a 
TA Luft 2002 equivalente (15% O2) a 
TA Luft 2002 equivalente (15% O2) b 
500 mg/Nm3 
187,5 mg/Nm3 
91,3 ppm 
300 mg/Nm3 
112,5 mg/Nm3 
90 ppm 
 
a 
Condição de referência do ar: 1 atmosfera e 0° C, sem umidade; 
b 
Convertido para ppm pela divisão de mg/m³ 
por 2,053 para NOx e 1,25 para CO. 
Como forma de padronizar os resultados desta Tese, os resultados de emissões são 
apresentados em termos volumétricos (% ou ppm), sendo NOx e CO convertidos para a base 
seca e a 15% de O2, a mesma base usada para monitoramento periódico das unidades geradoras, 
tal qual descrito no Anexo 1. 
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2.3.3 Controle da poluição do ar 
 
Uma vez que não são significativos para o gás natural os ganhos pelo enriquecimento da 
mistura observados com os combustíveis líquidos (elevação da densidade da mistura admitida 
e controle da temperatura de escape, ambos fenômenos relacionados ao calor latente de 
vaporização do combustível), existem apenas duas principais vertentes quanto ao princípio de 
combustão: motores de queima estequiométrica4 (λ ≈ 1) e de queima pobre (λ > 1) (CIMAC, 
2017).  
Motores a gás de queima estequiométrica são predominantes para baixas cilindradas e 
aplicações que exigem elevado grau de controle sobre as emissões, ainda que em detrimento da 
eficiência de conversão. Paradoxalmente, conforme descrito, a queima próxima à 
estequiometria produz as mais elevadas quantidades de óxidos de nitrogênio (NOx). Contudo, 
a condição de indisponibilidade de oxigênio é necessária para que ocorram as reações químicas 
em catalizadores do tipo “três vias”, cujo princípio de operação baseia-se na redução dos NOx 
pela oxidação de hidrocarbonetos não queimados (HC) e monóxido de carbono (CO) em uma 
corrente gasosa. Respeitadas as condições de temperatura, tempo de residência e composição 
dos gases, a formulação correta do catalisador promove as reações de oxidação e redução destes 
compostos de tal modo que os produtos da combustão que deixam o catalisador são muito 
próximos da combustão completa, tal qual enunciado na equação (25). Pela necessidade de 
manutenção das condições ideais de funcionamento do catalisador, os motores utilizam-se de 
estratégias de controle de ar-combustível em malha fechada (closed loop) baseadas em sensores 
de oxigênio no escapamento – denominado sonda lambda. Entretanto, a estabilidade da leitura 
destes sensores expostos a operação prolongada em motores estacionários e a variações da 
qualidade do combustível pode comprometer a efetividade deste tipo de controle de emissões 
(Hohn e Nuss-Warren, 2011). 
Motores a gás de queima pobre (λ >>1) visam evitar a formação dos óxidos de 
nitrogênio ao reduzir as temperaturas máximas do ciclo através da diluição por ar, conciliando 
ainda o favorecimento da eficiência de conversão. Essas características fazem desse tipo de 
motor o dominante para o mercado de geração de energia com potências unitárias superiores a 
3 MW. A depender dos limites impostos pela legislação local, catalisadores adicionais podem 
ser necessários, sendo a tecnologia da redução catalítica seletiva (SCR, do inglês Selective 
                                                 
4 Apesar de operarem próximos à estequiometria, alguns fabricantes denominam estes motores como “rich burn” 
ou de queima rica, em referência à operação oposta aos “lean burn” ou de queima pobre.  
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Catalytic Reduction) com reagentes à base de amônia (NH3) sendo os mais utilizados para a 
diminuição adicional das emissões de NOx nestes motores. Segundo CIMAC (2014), 
catalisadores para oxidação de HC e CO e até mesmo de formaldeídos são uma tecnologia 
provada e podem ser usados mesmo nas temperaturas relativamente baixas encontradas nos 
gases de exaustão dos motores de queima pobre. No entanto, metano não queimado constitui 
um fator limitante para estes motores, uma vez que formulações catalíticas já desenvolvidas 
tem sua performance de oxidação do metano rapidamente degradada abaixo dos 500°C. 
Nos motores de queima pobre, a sofisticação do controle do fator lambda varia desde 
um sistema em malha aberta, controlando a pressão de admissão necessária para uma dada 
potência por meio de mapas de calibração (caso do motor deste estudo) até controle em malha 
fechada por meio de sensores de oxigênio (esbarrando nas mesmas limitações de durabilidade 
acima descritas) ou mesmo incluindo o sinal de sensores de óxidos de nitrogênio para ajuste de 
pressão de admissão, como nos motores Waukesha 275GL+ (Wentz, 2010) e motores 
Caterpillar ULB da série G3500. 
  
 
2.4 Formação da mistura em motores a gás 
 
Uma vez definida a estratégia de operação, os sistemas de injeção têm a tarefa de 
controlar a quantidade de combustível a ser administrado aos cilindros, para que sejam 
respeitadas as condições de operação dos catalisadores três vias (queima estequiométrica) ou 
para que as emissões não sejam excedidas em operação com queima pobre. Os sistemas mais 
usados são os de mistura ar/combustível central, do tipo “carburador” (ou misturador, do inglês 
mixer) e os sistemas por injeção individual, por meio de válvula solenoide dedicada por cilindro. 
O primeiro é mais simples e promove uma mistura homogênea igualmente distribuída entre 
todos os cilindros - o que a princípio é bastante desejável – e permite a utilização de alimentação 
de gás a baixa pressão. Contudo, a distribuição de uma mistura inflamável por longos dutos até 
os cilindros implica em risco de vazamento de combustível e explosão nestes dutos e requer 
cuidados, tais como a adição de válvulas de alívio e retentores de chamas no circuito de 
admissão. Ademais, não é possível ajustar a quantidade de combustível ou mesmo desativar a 
injeção em um cilindro cujas condições podem não ser ideais devido a problemas construtivos 
ou mesmo falhas mecânicas e de ignição, o que pode resultar em uma operação não ótima ou 
mesmo parada antecipada do motor para manutenção. 
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Para contornar essas condições, sistemas que contam com injeção individual de 
combustível por cilindro do tipo PFI (port fuel injection) são a opção dominante em grandes 
motores de operação contínua, sendo mesmo possível manter o motor em funcionamento com 
um cilindro sem injeção de combustível por horas (em uma carga intermediária), minimizando 
o risco de explosão no escapamento ou de danos a outros componentes. Outra vantagem listada 
pelos fabricantes é uma melhor resposta dinâmica a variações de carga impostas ao motor, uma 
vez que elimina-se o tempo de transporte entre o dispositivo misturador e os cilindros, sendo 
possível atuar na quantidade de combustível injetada ciclo a ciclo (CIMAC, 2011 e TRAPP, 
2017). 
Apesar de benéfica quanto a aspectos operacionais e de segurança, a adoção de sistemas 
de injeção individual por cilindro demanda esforço adicional para balanceamento da potência 
dos cilindros, uma vez que existem incertezas na vazão de combustível das válvulas solenoides, 
variabilidade na distribuição de ar pelo sistema de admissão e diversos aspectos relacionados 
ao desgaste das válvulas injetoras e de outros componentes que compõem cada cilindro. Boom 
(2008) detalha as tendências no desenvolvimento de válvulas injetoras para motores a gás do 
porte avaliado nesta tese, e coloca como objetivo de repetitividade cíclica de injeção melhor 
que 0,5%, além de estanqueidade aceitável até um limite de 0,25% da vazão nominal da válvula. 
Outra vantagem da injeção individual é a possibilidade de controlar condições de combustão 
anormal devido a uma mistura desfavorável em um cilindro específico, condição que é definida 
e detalhada a seguir. 
 
 
2.5 Combustão normal 
 
Uma vez admitida a mistura ar-combustível, os motores de ignição por centelha 
recebem a energia responsável pela iniciação da combustão ao final da compressão a partir de 
uma descarga elétrica na vela de ignição. Segundo Heywood (1988), são necessários cerca de 
0,2 mJ para a iniciação da combustão de uma mistura estequiométrica quiescente. Para misturas 
pobres é necessária uma energia de cerca de uma ordem de grandeza superior, sendo que 
sistemas convencionais de ignição entregam aproximadamente 30 mJ de energia à mistura. 
Uma vez iniciada a combustão, forma-se uma chama turbulenta que se propaga pela 
pré-mistura de ar, combustível e gases queimados até atingir as paredes da câmara de 
combustão, onde se extingue. A velocidade de propagação da chama depende não só da 
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preparação da mistura ar-combustível como também dos gases residuais na câmara de 
combustão, das estruturas de fluxo e turbulência que se formam no interior da câmara de 
combustão e do avanço de ignição, numa combinação que contribui para a variabilidade 
observada ciclo a ciclo na velocidade de queima e consequentemente na quantidade de trabalho 
extraída no ciclo. 
Segundo Heywood (1988), empiricamente o mínimo avanço para máximo torque 
(MBT, do inglês maximum break torque) se aproxima do avanço responsável por ocasionar a 
liberação de 50% da energia do combustível (AI 50) a cerca de 10° depois do ponto morto 
superior, permitindo alcançar a maior eficiência de conversão da energia do combustível em 
energia mecânica. Recentemente, Caton (2014) demostrou por meio de simulações que este 
ângulo se aproxima mais do ponto morto superior em motores de queima pobre, em função 
sobretudo da redução na transferência de calor. A Figura 11 relaciona o torque relativo às curvas 
de pressão no cilindro para diferentes avanços de ignição.  
 
Figura 11. Representação do conceito de MBT, adaptado de Heywood (1988). 
 
A velocidade de propagação da chama turbulenta se traduz no perfil de incremento da 
pressão no interior do cilindro, que por sua vez é medida para derivação da primeira, a partir de 
uma análise da primeira lei da termodinâmica no volume de controle da câmara de combustão, 
que varia em função do ângulo do virabrequim. Esse processo é denominado depuração dos 
dados de pressão no cilindro e permite traçar as curvas da taxa de liberação de calor durante os 
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ciclos de combustão bem como quantificar os tempos característicos de queima da mistura, 
expressos em valores dos ângulos do virabrequim onde a fração de massa de combustível 
queimado coincide com 10, 50 e 90%, conforme ilustra a Figura 12. 
 
Figura 12. Definição dos parâmetros derivados da taxa de liberação de calor calculada a partir 
dos dados de pressão no cilindro (Martelli, 2012).  
 
Dois outros importantes períodos da combustão definidos na Figura 12 são o atraso de 
ignição e a duração da combustão, que correspondem ao período em graus do virabrequim 
desde a ignição até que 10% da energia do combustível seja liberada (HR 10 - ign) e o período 
em que ocorre entre 10 e 90% da liberação de calor respectivamente (HR 90-10). 
A razão pela qual opta-se pelos limites de 10 e 90% para os extremos dessa 
caracterização remete ao comportamento assintótico da liberação de calor e à grande 
variabilidade do processo de queima da pré-mistura ar-combustível. Soma-se ainda a 
dificuldade em se determinar o fim da combustão dadas as incertezas envolvidas na modelagem 
das perdas de calor para as paredes da câmara e na variação da eficiência de combustão (𝜂𝑐), 
que corresponde à fração de combustível queimado e resultando em calor efetivamente 
adicionado ao ciclo (QH). 
𝑄𝐻 = 𝑚𝑐 . 𝑃𝐶𝐼. 𝜂𝑐   [kJ]      (32) 
Experimentalmente, a eficiência de combustão é determinada pela análise da 
composição dos gases de exaustão, comparando-se o poder calorífico remanescente das 
Taxa de liberação 
de calor
Liberação de calor 
acumulada
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90% de massa queimada
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Ignição
AI 90
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espécies químicas à quantidade de energia contida na mistura ar-combustível inicial. Essas 
espécies são essencialmente compostas de CO e HC, e tornam-se particularmente críticas em 
motores de queima pobre pelas menores temperaturas presentes na câmara de combustão 
(CIMAC, 2017). 
2.5.1 Iniciação e estabilidade da combustão em motores de queima pobre 
 
Para o nível de diluição requerido para o controle da formação de NOx em motores de 
queima pobre (λ ≈1,7), os sistemas de ignição provêm uma descarga de alta energia, de modo 
a garantir a iniciação da combustão. São em geral utilizados circuitos baseados em descarga 
capacitiva, que produzem centelhamento com energia da ordem de 100 mJ por evento. Outras 
estratégias envolvem ainda a estratificação da mistura para criar uma zona rica em combustível 
ao redor da vela de ignição ou mesmo a separação física da região de ignição e crescimento 
inicial da chama (flame kernel)5.  
A quantificação da estabilidade da combustão é realizada por meio do coeficiente de 
variação da pressão média indicada (𝐶𝑜𝑉𝑃𝑚𝑖), calculado a partir do desvio padrão (𝜎𝑐𝑃𝑀𝐼) e 
média (𝑃𝑀𝐼̅̅ ̅̅ ̅̅ ) de uma amostra com um número representativo de ciclos consecutivos: 
𝐶𝑜𝑉𝑃𝑚𝑖 =  (
𝜎𝑐𝑃𝑀𝐼
𝑃𝑀𝐼̅̅ ̅̅ ̅̅
⁄ ) . 100    (33) 
Segundo Heywood (1988), empiricamente observou-se que o limite da estabilidade 
operacional de um motor está próximo a um 𝐶𝑜𝑉𝑃𝑚𝑖 de 10%. Acima disso, diversos ciclos com 
queima parcial (partial burn) ou falha de ignição (misfire) são observados. No campo da 
geração de energia, ciclos de queima parcial traduzem-se em menor eficiência de conversão, 
elevam a emissão de combustível não queimado e o risco de explosão, o que leva os fabricantes 
de motores a serem mais conservadores no distanciamento deste limite. 
Nesse sentido, visando explorar os limites de diluição com estabilidade de queima, 
motores de queima ainda mais pobre (λ > 1,9) incorporam o conceito de pré-câmara, que 
permite alcançar nessas diluições um  𝐶𝑜𝑉𝑃𝑚𝑖 inferior a 1%. Nesses motores, a vela é instalada 
                                                 
5 Neste conceito, velas que incorporam em sua construção uma separação física entre os eletrodos e a 
câmara principal são chamadas de velas de ignição com pré-câmaras passivas (passive pre-chamber spark plugs). 
Uma vez que não há a adição de combustível por mecanismos ativos – como válvulas mecânicas ou injetores –a 
mistura resultante na pré-câmara é praticamente a mesma da câmara principal, sendo o benefício resultante de seu 
uso uma consequência da maior estabilidade da fase inicial da chama, pela diminuição da turbulência, e da 
penetração dos jatos de produtos da combustão na câmara principal. 
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em uma cavidade correspondente a uma pequena parcela do volume da câmara de combustão 
principal (de 1 a 4% do Vc), onde uma injeção auxiliar de combustível ocorre por meio de 
válvulas (mecânicas ou eletromecânicas) durante o estágio de aspiração, criando um ambiente 
rico em combustível. No estágio seguinte de compressão a mistura pobre da câmara principal é 
induzida pelos canais de comunicação de modo a formar uma região de mistura próxima à 
estequiométrica no entorno da vela. A Figura 13 ilustra esses componentes e o processo de 
ignição por pré-câmara. 
 
 
                                                                              
Figura 13. Visão geral dos componentes do sistema de combustão com pré-câmara (1): 
alimentação de gás da pré-câmara (2) e principal (3), válvula de gás principal (4) e da pré-
câmara (5) e vela de ignição (6). Fonte: elaboração própria. 
 
A iniciação da chama é facilitada por um fator lambda mais favorável ao redor da vela 
de ignição e a combustão provoca a expansão e expulsão dos gases do interior da pré-câmara 
para a câmara principal, onde inflamam a mistura pobre e aceleram a combustão pela promoção 
de turbulência - decorrente da transferência de quantidade de movimento - e descarga de 
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precursores de chama (radicais OH e H+) resultantes da combustão inicial. Wellander et al. 
(2014) utilizaram técnicas óticas para visualizar estes jatos em um motor de testes similar ao 
utilizado nessa pesquisa. As Figuras 14 e 15 ilustram estes fenômenos, bem como a taxa de 
liberação de calor na combustão dentro da pré-câmara e na câmara principal derivada da 
evolução da pressão no interior do cilindro. 
 
Figura 14. (a) Liberação de calor dentro da pré-câmara; (b) propagação da chama dentro da 
câmara principal, fases E à K6 (Wellander et al., 2014). 
                                                 
6 Assim como no trabalho original, a 8ª figura (-3.4 CAD) não foi explicitamente relacionada a um ponto específico 
no gráfico de liberação de calor da pré-câmara 
a) 
b) 
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Com pode-se observar na Figura 14, a liberação de calor (combustão) se processa 
rapidamente na pré-câmara, sendo os produtos desta queima expulsos concomitantemente pelos 
canais que se comunicam com a câmara principal, pela diferença de pressão. Apenas próximo 
ao ponto morto superior (0° do virabrequim) inicia-se uma liberação de calor mais intensa na 
câmara principal (Figura 15), que então se processa rapidamente. A duração da queima é um 
fator determinante para a maior estabilidade da combustão, eficiência de conversão e formação 
de poluentes.  
 
Figura 15. (a) Liberação de calor dentro da câmara principal; (b) propagação da chama dentro 
da câmara principal, fases L a S (Wellander et al., 2014). 
 
b) 
a) 
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A otimização dos parâmetros da pré-câmara envolve não só seu volume em relação à 
câmara principal, como também a configuração dos canais que as comunicam e a formação da 
mistura em seu interior, responsável por parte considerável das emissões de NOx desses 
motores. A degradação da performance da combustão na câmara principal pode ainda decorrer 
da erosão dos canais da pré-câmara, o que diminui a penetração dos jatos e afeta a velocidade 
de queima. 
 
2.6 Combustão anormal 
 
 
O tipo de combustão anormal a que se refere esta tese corresponde à auto-ignição de 
porções da mistura ar-combustível ainda não alcançadas pela frente de chama. Em decorrência 
disso, são desencadeadas reações rápidas de queima com consequente liberação de calor e 
elevação local da pressão, que se propagam à velocidade do som em forma de ondas pela câmara 
de combustão (fonte do som agudo característico deste fenômeno, usualmente denominado 
knock em inglês). Isso ocorre em geral em cargas plenas, sendo ainda mais crítico em baixas 
velocidades de rotação, uma vez que o tempo de exposição dos gases ainda não queimados às 
altas temperaturas é maior (Heywood, 1988). 
A auto-ignição pode se dar em uma superfície aquecida na câmara de combustão (antes 
ou após a centelha) - sendo denominada “surface ignition” – ou decorrer das condições na 
câmara em combinação com o avanço de ignição - detonação ou spark knock. Neste caso, a 
ocorrência é repetitiva e pode ser controlada pelo avanço de ignição: o aumento do avanço 
intensifica a detonação e a redução do avanço a controla. Isto ocorre porque a detonação é 
governada pela temperatura e pressão dos gases ainda não queimados, sendo susceptível à taxa 
de queima e fase da combustão diretamente relacionados ao avanço de ignição (dado em graus 
antes do ponto morto superior ou APMS), como se observa na Figura 16.  
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Figura 16. Pressão no cilindro versus angulo do virabrequim para diferentes ocorrências de 
detonação, condição de plena carga (adaptado de Heywood, 1988). 
 
A redução do avanço de ignição para o controle dessa modalidade de detonação é a ação 
mais efetiva e amplamente utilizada pelos sistemas de controle do motor, contudo impacta na 
eficiência de conversão do motor por deslocar a combustão para a região de expansão do ciclo. 
Considerando que a operação dos motores para geração de energia prioriza o avanço de 
ignição ótimo e elevadas densidades de potência, somando-se ainda o grande diâmetro de pistão 
e a baixa velocidade de rotação, o fenômeno da detonação acaba por ser a condição limitante 
na operação destes motores, uma vez que a ocorrência em ciclos consecutivos de intensa 
detonação pode levar a falha catastrófica de componentes do motor por fadiga térmica e 
mecânica.  
Além do avanço de ignição, há variáveis de projeto do motor ou ajustes de operação que 
representam fatores críticos à detonação, por afetarem a temperatura dos gases não queimados. 
Como exemplo destas, há: 
 
• Razão volumétrica de compressão (r) 
• Fator lambda (λ) 
• Temperatura do ar de admissão  
• Temperatura dos componentes na câmara de combustão (efetiva transferência de calor) 
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Uma vez definidos os parâmetros de projeto (r, λ, geometria das galerias de 
arrefecimento), a susceptibilidade do motor à detonação será uma função da qualidade do 
combustível e do funcionamento dos sistemas de arrefecimento do motor e ar de carga, de 
controle de λ (global ou individual por cilindro), sendo crucial a detecção da condição de 
detonação para a atuação do sistema de controle e proteção dos componentes do motor. Estes 
fatores são ainda determinantes nas estratégias de balanceamento dos cilindros, sendo 
detalhados a seguir. 
 
2.6.1 Combustão anormal e características do combustível 
 
Entende-se por características anti-detonantes do combustível sua habilidade de resistir à 
detonação, quantificada por sua octanagem no caso de combustíveis líquidos. Essa propriedade 
é assim denominada por tomar como referência o iso-octano e o n-heptano (por definição com 
100 e 0 octanas respectivamente) testados em condições e motor padrão em condições 
normatizadas. São comuns dois índices: o Research Octane Number (RON, segundo norma 
ASTM D2699) e o Motor Octane Number (MON, segundo norma ASTM D2700). Esses 
diferem basicamente na rotação de operação durante o teste, 600 RPM para o RON e 900 RPM 
para o MON. Valores de RON típicos para gasolina estão entre 90 e 100, o etanol possui cerca 
de 110 RON. 
Segundo Elvers et al. (2007), o metano puro apresenta uma excelente estabilidade 
química e cerca de 135 RON e 122 MON, contudo não é usual utilizar-se destas escalas para 
misturas de gás natural comprimido. Em seu lugar, o número de metano (MN, do inglês 
Methane Number) foi desenvolvido de modo análogo à octanagem sendo metano e hidrogênio 
os combustíveis de referência aos quais foram atribuídos MN 100 e 0 respectivamente. Ao 
contrário do metano, o hidrogênio é na prática muito sensível à pré-ignição devido à sua alta 
reatividade e elevada velocidade de queima, o que eleva a pressão de pico e a temperatura na 
câmara, quando testado nas mesmas condições de avanço de ignição do metano durante o 
procedimento de ensaio. 
Como a composição do gás natural varia dentro de uma mesma região produtora - e no 
caso de gasodutos pode variar continuamente - diversos métodos para estimar-se o MN 
baseados na composição do gás foram criados por centros de pesquisas e fabricantes de 
motores. Choquette (2014) faz uma avaliação de diversos métodos comparando os resultados 
calculados ao MN medido em motor padrão. Os resultados (Figura 17) indicam que apesar dos 
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vários métodos apontarem uma mesma tendência no MN, suas limitações quanto à presença de 
hidrogênio e componentes inertes devem ser respeitadas. 
Uma das metodologias avaliadas por Choquette corresponde à norma ISO 15403-1:2006 
(E), anexo D (denotada por ISO na Figura 17),  que é adotada pela Agência Nacional do 
Petróleo, Gás Natural e Biocombustíveis (ANP), para o cálculo do MN. Através da resolução 
Nº 16, de 17.6.2008, a ANP regulamenta que o gás natural comercializado no Brasil (à exceção 
da região Norte do país) tenha um MN mínimo de 65, segundo esta metodologia. 
 
 
Figura 17. Comparação entre métodos de estimativa de número de metano e resultados para 
várias composições de gás medidas em motor padrão (Choquette, 2014). 
 
 Essa norma, por sua vez, baseia-se em uma das metodologias propostas por Kubesh et 
al. (1992) onde o MN é calculado a partir de relações empíricas que predizem um MON 
equivalente para o gás a partir da composição molar dos gases constituintes sendo em seguida 
convertida para MN, segundo as seguintes equações: 
 
MON = 137,78 . M + 29,95 . E – 18,19 . P – 167,06 . B + 181,23 . D + 26,99 . N (34) 
 
 
MN = 1,445 . MON – 103,42    (35) 
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sendo que M, E, P, B, D e N correspondem à fração molar de metano, etano, propano, outros 
HC (normal e iso-butano, HC de maior cadeia somados), dióxido de carbono e nitrogênio, 
respectivamente. Maiores concentrações de hidrocarbonetos de cadeia carbônica mais longa 
(propano, butano, etc) reduzem a resistência à detonação, enquanto metano e componentes 
inertes (nitrogênio molecular, CO2) elevam o MN. Apesar da importância do hidrogênio na 
definição da escala, esse método não faz menção à sua concentração, pois as regressões foram 
baseadas em amostras sem teor significativo deste. Ainda segundo Kubesh, o teor de metano 
da amostra deve estar entre 82 e 100% para o uso dessa correlação. 
 
2.6.2 Combustão anormal e sistema de arrefecimento e ar de admissão 
 
Em motores turboalimentados, o processo de compressão do ar de admissão leva a um 
aquecimento deste que é função da razão de pressão, eficiência do compressor e perdas de calor. 
Motores de queima pobre operam com pressões de admissão superiores a 300 kPa (absoluta) o 
que resulta em uma temperatura de descarga do compressor centrífugo acima dos 100 °C. Tal 
temperatura para o ar de carga é impraticável do ponto de vista da sensibilidade à detonação, 
uma vez que a temperatura ao final da compressão é função direta da temperatura inicial do ar 
no interior do cilindro e da razão volumétrica de compressão. 
Trocadores de calor reduzem a temperatura do ar de carga para cerca de 40 a 50°C, 
limitados sobretudo pela condensação da umidade do ar de carga nestas condições. Não 
raramente, problemas como alta temperatura ambiente e deterioração da performance dos 
trocadores de calor podem levar a uma redução insuficiente da temperatura do ar de carga que, 
em combinação com as condições de qualidade do gás e avanço, pode levar à detonação. Nessas 
condições, os fabricantes usam uma estratégia conhecida como de-rating que nada mais é do 
que a limitação da máxima potência disponível do motor para afastá-lo da condição de 
detonação. 
A mesma estratégia pode ainda ser usada quando a temperatura do líquido de 
arrefecimento e do óleo do motor vão além dos limites nominais, por condições adversas. Nesse 
caso, o risco de detonação associa-se ao aumento da temperatura dos componentes da câmara 
de combustão, cuja refrigeração depende majoritariamente da condução de calor para o sistema 
de arrefecimento ou de lubrificação. Reduzindo-se a potência disponível, a carga térmica 
decrescerá e as temperaturas tendem a normalizar-se, afastando o risco de detonação. 
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2.6.3 Detecção da detonação 
 
Dos diversos métodos existentes para a detecção da detonação (acústicos, por ionização, 
por vibração, etc), dois se destacam: por sensores de vibração do bloco e por sensores de pressão 
no cilindro. O primeiro infere a ocorrência de detonação ao quantificar a vibração induzida no 
bloco (ou cabeçote) pelas ondas de pressão características da detonação. Esse método, apesar 
de reconhecidamente menos preciso, é o mais empregado pelos fabricantes de motores por seu 
baixo custo e alta durabilidade. De acordo com Heywood (1988), por quantificar diretamente a 
amplitude da oscilação da pressão no cilindro, o segundo método é melhor uma vez que esta 
grandeza fornece uma boa indicação da quantidade de mistura que se ignita espontaneamente 
no ciclo, o que se reflete na intensidade da detonação. 
Para a oscilação do sinal da pressão, a máxima amplitude da oscilação da pressão (KP) 
e integral do módulo da oscilação da pressão (KI) são métricas em geral aplicadas, e são aqui 
definidas nas Equações 36 e 37. 
 
𝐾𝑃 = max
𝜃∈ [𝜃0,𝜃1]̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅
|(𝑝𝜃 − 𝑝𝜃̅̅ ̅)|    (36) 
 
𝐾𝐼 = ∫ |(𝑝𝜃 − 𝑝𝜃̅̅ ̅)|
𝜃1
𝜃0
𝑑𝜃    (37) 
 
Para ambas as métricas a pressão para um determinado ângulo do virabrequim é 
comparada à pressão média sem oscilação devido à detonação - que é calculada por uma média 
móvel entre os pontos adjacentes – dentro do intervalo de maior propensão à ocorrência do 
fenômeno, em geral entre 0 e 70 graus após o ponto morto superior.  
Tanto os sinais de aceleração quanto de pressão são filtrados para uma faixa de 
frequência de interesse (filtro passa-banda) sendo que a amplitude do sinal filtrado é avaliada 
segundo diferentes critérios. A faixa de frequência de interesse está relacionada a parâmetros 
geométricos do motor e ao posicionamento dos sensores. As frequências fundamentais de 
ressonância da pressão (𝑓𝑚,𝑛) na câmara de combustão podem ser estimadas pela equação da 
onda: 
𝑓𝑚,𝑛 =
𝛼𝑚,𝑛.𝑐
π.B
       (38) 
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na qual 𝛼𝑚,𝑛 corresponde ao número da onda (da equação de Bessel), B o diâmetro do pistão e 
c a velocidade do som no meio. Para cada número da onda tem-se um modo de vibrar a 
frequência característica, sendo a menor frequência correspondente ao primeiro modo de vibrar 
(modo circunferencial, 𝛼𝑚,𝑛 = 2) que é superior a 5 kHz para motores automotivos -cujos 
diâmetros de pistão se encontram na faixa dos 70mm -  e tão baixa quanto 1 kHz para grandes 
geradores (B>300 mm). 
A Figura 18 ilustra a comparação entre ambos os métodos executada por Nair et al. 
(2017) em um motor a gás com diâmetro de pistão de 155 mm, induzindo-se a detonação através 
da adição de propano e aumento do avanço de ignição. Utilizou-se o KI para a detecção pelo 
sensor de pressão, e, de forma similar, a métrica utilizada para os acelerômetros integrou o sinal 
retificado de aceleração. Nesse experimento, os autores indicam a região B como passível de 
uma ação de controle, considerando a intensidade de detonação detectada pelo sensor de pressão 
(medida direta). No entanto, verifica-se que a região A de detecção por acelerômetro tem uma 
interseção limitada a pouco mais de metade das ocorrências de combustão anormal. Apesar de 
o acelerômetro prover, em geral, proteção contra casos extremos de detonação, os autores 
enfatizam que a realização de um controle fino das margens de detonação usando este sinal 
requer esforço extra na calibração da métrica de detecção em diversas cargas. 
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Figura 18. Comparação entre métodos de detecção da detonação em 1600 ciclos. A Região A 
representa a detecção indireta por vibração do bloco e B a região de detecção direta por sensor 
de pressão, adaptado de Nair et al (2017). 
 
2.6.4 Controle individual da mistura para controle de detonação 
 
Conforme mencionado nos itens 2.3 e 2.4, o controle da mistura pode ser global por meio 
de uma preparação centralizada, ou individual para cada cilindro.  Mesmo para o primeiro caso, 
sistemas de controle hoje oferecidos por vários fabricantes de motores a gás incorporam a 
detecção da detonação individual e permitem agir sobre o avanço de ignição daquele cilindro 
caso a detonação seja identificada, retornando ao avanço nominal após certo período.  
Quando o controle de combustível se dá individualmente, além do controle de avanço 
poder-se-á aplicar ajustes individuais da quantidade de combustível naquele cilindro caso haja 
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reincidência, uma vez que este poderá estar mais sensível à condição de detonação por 
condições locais adversas. Para motores de queima estequiométrica, uma prática de controle da 
detonação consiste em, além da redução do avanço de ignição, aumentar a injeção de 
combustível, visando reduzir a temperatura da câmara de combustão pelo calor latente de 
vaporização do combustível em excesso. 
 Em motores de queima pobre a combustível gasoso, os ganhos de redução da temperatura 
por esta via não se aplicam. O que se busca é esta diminuição da temperatura da câmara por 
uma menor quantidade de combustível. Hiltner (2003) descreve este método, baseando-se na 
detecção da detonação por sensores de pressão no cilindro, e prevê ainda que se a condição se 
repete neste ou em vários cilindros, um de-rating poderá ser aplicado globalmente, limitando a 
potência do motor. 
Esse princípio foi adaptado por Saikkonen e Portin (2008) com a redução permanente de 
combustível de um cilindro específico em caso de detonação repetitiva detectada, o que 
culmina, neste caso, em uma estratégia de balanceamento adaptativa por detonação, como 
descrito em sua patente. 
 
2.7  Estratégias de balanceamento não adaptativas 
 
 
 No item anterior, é descrita uma estratégia que se baseia na observação da detonação para 
adaptação da injeção individual do cilindro. Estratégias não adaptativas buscam ajustar 
continuamente o tempo de injeção, utilizando-se de variáveis contínuas e não em situações 
discretas de ocorrência ou não de detonação. 
Brown e Willi (1999), descrevem um método de balanceamento baseado sobretudo na 
temperatura de exaustão dos cilindros individuais, sugerindo o aumento da injeção nos cilindros 
com valores inferiores de temperatura quanto comparado à média, limitado a um nível 
quantificado da intensidade de detonação naquele cilindro. Pode-se enumerar como principal 
vantagem deste método o custo relativamente baixo da cadeia de medição, pelo preço acessível 
dos sensores de temperatura (geralmente termopares) e boa durabilidade destes, não sendo 
ainda necessária uma alta taxa de aquisição ou tratamento complexo do sinal de temperatura.  
Contudo, a variável temperatura de exaustão representa uma medida indireta das condições na 
câmara de combustão. Adicionalmente, com tempo de resposta de alguns segundos, sensores 
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de temperatura não conseguem capturar variações cíclicas da combustão, ao contrário dos 
sensores de pressão na câmara de combustão que provêm centenas de medidas por ciclo.    
Dados de pressão no cilindro há muito vem sendo usados em pesquisa aplicada a motores 
de combustão interna, uma vez que a pressão na câmara de combustão relaciona diretamente a 
energia química liberada pela combustão ao trabalho disponível no eixo do motor. Mesmo em 
motores ciclo Diesel - operando com bomba de injeção mecânica - são comuns os ajustes 
manuais para compensação de desgastes em bombas e efeitos de distribuição de ar nos cilindros. 
Nesses ajustes, objetiva-se equalizar a pressão de pico naquele cilindro com os demais, 
culminando na melhoria do desempenho global da máquina. 
A ideia de se utilizar a realimentação (feedback) de pressão no cilindro não é nova. 
Trabalhos como Wibberley e Clarck (1989) e Pestana (1989) já elucidavam as potenciais 
aplicações desses dados provenientes da câmara de combustão no controle do tempo de ignição, 
injeção de combustível e recirculação de gases do escapamento, com efeitos benéficos sobre a 
performance e eficiência do motor ao permitir a possibilidade de correção dos parâmetros de 
operação para compensação de efeitos como variação da composição do combustível, 
tolerâncias de fabricação e desgaste do motor. Em uma revisão sobre o tema, Powell (1993) 
apontou o custo dos sensores como proibitivos para aplicações em produção em massa, mas 
àquela época já havia sido introduzida a técnica para controle do tempo de ignição em 
aplicações no mercado doméstico do Japão. Sellnau et al. (2000) propuseram um conceito 
alternativo de sensor de baixo custo e exploraram ainda diferentes metodologias para o 
tratamento dos dados de pressão e atuação em malha fechada, considerando diversas funções 
objetivo e com resultados promissores. 
Portin e Hellén (2009) discutem os requisitos para sensores de pressão a serem aplicados 
em um gerador de grande porte para aplicação em larga escala desta metodologia. Além do 
custo, confiabilidade e durabilidade, parâmetros como desvio absoluto da medida, estabilidade 
ao choque térmico e susceptibilidade a ruído impactam na precisão dos parâmetros calculados 
a partir da curva de pressão. Os principais fabricantes desse tipo de sensor optam pelo princípio 
piezelétrico para resposta a variações de pressão, por ser a tecnologia dominante para pesquisa 
e também por sua precisão. Concepções alternativas propõem o uso de strain gages para 
redução de custo como os utilizados pelos autores naquela pesquisa. 
O advento de sensores duráveis – ainda que caros – encontrou nos motores industriais 
um nicho de mercado, em que os benefícios propiciados pela tecnologia podem cobrir os custos 
de implantação. São exemplos as aplicações comerciais que surgiram a partir de 2010 os 
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motores Wärtsilä SG34 e SG50, Kawasaki da família Green Gas Engine KG e motores 
Jenbacher J920 FleXtra. 
Tal como as aplicações comerciais, depósitos de patentes dos fabricantes surgiram 
recentemente, relacionando diferentes métodos de balanceamento ao uso da informação dos 
sensores de pressão no cilindro. Portin e Hellén (2011) detalham na patente o método de 
equalização da pressão de pico, que muito se assemelha ao método de Brown e Willi (1999), 
substituindo-se agora a temperatura pela pressão de pico no ciclo, limitando o aumento da 
injeção de combustível à intensidade de detonação quantificada também pelo sensor de pressão. 
A vantagem principal desse método é o uso de apenas dois dados por ciclo e por cilindro para 
executar a rotina, o que reduz a demanda de processamento à unidade de controle do motor. 
Ademais, como os próprios autores avaliam em seu artigo de 2009, estas variáveis são pouco 
sensíveis a desvios de ponto morto superior entre cilindros. O mesmo artigo apresenta os 
resultados da metodologia de balanceamento da pressão de pico em um motor bastante similar 
ao desta tese, com resultados divulgados no formato de tendência e em unidades às vezes não 
definidas, relativizando a quantificação. Apesar desta limitação, na apresentação dos resultados 
os autores indicaram uma potencial margem para aumento da potência disponível graças à 
menor dispersão da pressão entre cilindros (Figura 19), posta em pratica pela fabricante um ano 
depois ao anunciar uma nova versão do motor com incremento de potência de cerca de 15% 
(Wideskog e Åstrand, 2010).  
Outras duas patentes de Barth et al. (2015 e 2018) ampliam o espectro de atuação sobre 
a informação coletada a partir dos dados depurados da pressão no cilindro, de modo a cobrir 
tanto ajuste de combustível quanto ignição, seja baseado em parâmetros de pico ou medianos, 
consideram ainda a inclusão de sensoriamento de NOx e dados de temperatura de exaustão. 
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Figura 19. Efeito do balanceamento de potência entre cilindros usando dispersão da pressão de 
pico como variável a ser minimizada, adaptado de Portin e Hellén (2009). 
 
Trapp et al. (2017) descrevem a optimização de um motor que, supostamente, se beneficia 
do produto daquelas patentes, mencionando a quantificação da detonação e pressão máxima no 
cilindro em seus algoritmos e uma função denominada “NOx optimizer”, porém não é claro que 
tipo de estratégia de controle é efetivamente empregada ou que resultados estas propiciam. 
Na direção oposta, Sixel et al. (2015) submeteram um pedido de patente em que o 
balanceamento se baseia na equiparação da intensidade de detonação média dos cilindros dentro 
de uma banda aceitável, com subsequente ajuste do avanço de ignição coletivo dos cilindros e 
continuidade do processo. É prevista ainda a possibilidade de variar um parâmetro de controle 
do motor (por exemplo, pressão do ar de carga) para reduzir a susceptibilidade do motor à 
condição de detonação em casos de degradação da qualidade do gás. 
Deste modo, é visível uma tendência entre os fabricantes de oferecer sistemas de 
monitoramento de pressão nos cilindros dos maiores motores a gás, incluindo em seus 
algoritmos de controle estratégias objetivando operação no limiar entre as regiões de combustão 
normal e anormal. Em todos, os avanços tecnológicos são protegidos como propriedade 
intelectual e ainda que comercialmente disponíveis para aplicação em retrofit aos motores 
existentes, esbarra-se nas questões de custo e na manutenção da dependência tecnológica. Esse 
cenário foi também motivador para que o novo sistema de controle fosse desenvolvido, e 
sobretudo, para que os benefícios fossem quantificados e comparados. 
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3 MATERIAIS E MÉTODOS  
 
A UTE LORM possui 24 Unidades Geradoras (UG) de potência nominal unitária de 
8,545 MW elétricos totalizando uma potência instalada de 205,08 MW elétricos. Apesar de 
estarem distribuídos em 4 grupos de 6 geradores, cada unidade geradora tem sistemas 
mecânicos independentes das demais, compartilhando apenas sistemas auxiliares de ar 
comprimido e transformadores de média e alta tensão. Neste tópico, destaca-se ainda a 
independência dos circuitos de arrefecimento (de convecção forçada, usando água em circuito 
fechado) montados diretamente acima de cada unidade geradora na parte externa do prédio 
(Figura 20). 
A unidade geradora número 14 (UG14) foi escolhida para o estudo das estratégias de 
balanceamento, sendo nela efetuada a substituição do sistema de controle original por um 
sistema aberto e customizável, ambos detalhados a seguir. A opção pela UG14 considerou seu 
histórico normal de operação e manutenção e a facilidade de acesso a partir da sala de controle, 
para as inúmeras intervenções de ajuste na nova instalação e instrumentos nela particulares. 
Outras 8 unidades geradoras serviram de base para comparação de desempenho quanto ao 
método original de balanceamento adaptativo, detalhado no item 3.2.4. 
 
1- Localização da UG 14 
2- Sala de controle 
3- Entrega de custódia do gás natural 
4- Estocagem de óleo lubrificante 
5- Powerhouse A (UG 01 à UG12) 
6- Powerhouse B (UG 13 à UG 24) 
7- Sala de média tensão A 
8- Sala de média tensão B 
9- Torre das chaminés (agrupa 6 UGs) 
10- Radiadores (instalados acima de cada UG)
 
 
Figura 20. Vista superior da UTE LORM e localização do módulo da UG14. Fonte: elaboração 
própria a partir da documentação da Usina.  
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3.1 Motores utilizados no ensaio 
 
 
Cada grupo gerador é acionado por um motor alternativo de combustão interna de quatro 
tempos, turbo-comprimido, Wärtsilä 20V34SG de ignição por centelha em pré-câmara e 
operam com mistura pobre, ciclo Miller, com fator lambda de cerca de 1,90 em potência 
nominal. O combustível é gás natural administrado por válvulas solenoides individuais para 
cada um dos 20 cilindros. A Tabela 5 mostra as principais características do motor e a Figura 
21 define a convenção de nomenclatura para os cilindros. 
  
Tabela 5. Principais características do motor/gerador utilizado. 
Motor Wärtsilä 20V34SG 
Tipo  Estacionário, ignição por centelha, 4 tempos  
Operação Em carga nominal e rotação constante 
Potência de eixo 8.700 kW (435 kW/cilindro) 
Configuração dos cilindros 20 em V @ 55° entre bancos de cilindros 
Diâmetro / Curso do cilindro 340,0 / 400,0 mm 
Volume 36,32 litros/cilindro 
Número de válvulas por cilindro 2 válvulas de admissão e 2 válvulas de exaustão 
Velocidade nominal 720 rpm 
Velocidade média do pistão  9,6 m/s 
Eficiência mecânica em carga plena >90% 
Turbocompressores 2 ×Napier NA307 carcaça EK 
Razão volumétrica de compressão 
12:1 geométrico, com fechamento antecipado das 
válvulas de admissão (ciclo Miller) 
Ordem de ignição 
A01-B01-A04-B04-A03-B03-A02-B02-A06-B06- 
A10-B10-A07-B07-A08-B08-A09-B09-A05-B05 
Gerador Cummins AvK DIG 167g/10 
Tipo Síncrono, 10 polos, refrigerado a ar 
Excitação Sem escovas, com controle automático de tensão 
Tensão nominal 13,8 kV 
Potência nominal 10,5 kVA 
Eficiência de conversão ~98% (carga nominal, fator de potência 1,00) 
Fonte: elaboração própria a partir das folhas de dados do motor e do gerador. 
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Figura 21. Vistas do motor W20V34SG, definição da nomenclatura de bancadas A/B e 
numeração de cilindros. Fonte: elaboração própria a partir dos desenhos de transporte do 
conjunto motor-gerador. 
 
 
3.2 Sistema de Controle Original 
 
 
3.2.1 Visão geral 
 
O sistema de controle original do motor Wärtsilä foi desenvolvido com base em uma 
topologia modular (Figura 22), em que diferentes tipos de motores e condições operacionais 
são atendidos. A seguir apresenta-se brevemente a estrutura atual do controle dos motores 
W20V34SG, substituída pelo novo sistema integrado ao monitoramento da pressão de 
combustão. 
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Figura 22 - Módulos do sistema de controle do motor W20V34SG e redes de comunicação, Björk 
(2011). 
 
O módulo de controle principal (MCM – Main Control Module) faz a leitura de 
informações enviadas pelos demais módulos e realiza o ajuste de velocidade e carga 
determinando os valores de referência para admissão principal de gás, controle de mistura ar-
combustível e tempo de ignição. Esse módulo gerencia automaticamente o início e parada de 
operação e se comunica com o sistema de controle da planta.  
Os módulos de controle do cilindro (CCM – Cylinder Control Module) gerenciam a 
mistura ar-combustível de até 3 cilindros, ajustando a admissão individual de gás. São também 
responsáveis pela medição de temperatura dos gases de exaustão, temperatura da camisa e 
mancais principais e intensidade de detonação (via sinal de acelerômetro instalado em cada 
cabeçote), cuja informação é utilizada para ajustar o tempo de ignição e admissão de gás de 
cada cilindro. 
Os IOMs (Input Output Module) são utilizados para conexão de sensores de temperatura 
e pressão diversos (óleo, água, mancais) e saídas para atuadores auxiliares. 
O módulo de segurança (ESM – Engine Safety Module) atua de maneira independente 
ao módulo de controle principal e é responsável pela proteção redundante do motor. Atua em 
casos extremos de sobre-velocidade, alta temperatura do motor e baixa pressão de óleo. 
No painel de controle local (LCP – Local Control Panel), instalado ao lado do motor, 
são posicionados o módulo de controle principal (MCM), módulo de segurança (ESM) e o 
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módulo de alimentação (PDM – Power Distribution Module), o qual fornece alimentação 24V 
de corrente contínua para o sistema de controle. Nesse gabinete está instalada também uma 
unidade de controle local (LDU – Local Display Unit), que permite visualizar graficamente 
parâmetros, eventos e diagnósticos do motor. 
 O módulo de ignição WCD (Wärtsilä Coil Driver) recebe do MCM os sinais elétricos que 
controlam o momento da ignição, provendo às bobinas individuais a corrente primária a partir 
do descarregamento de capacitores, princípio que caracteriza ignições do tipo CDI (do inglês 
capacitive discharge ignition). Cada WCD supre até 10 bobinas (cilindros), sendo que se usa 
um módulo WCD para cada banco de cilindros do motor W20V34SG. 
 
3.2.2 Funções de segurança 
 
Com o motor em operação, o sistema de controle monitora continuamente os parâmetros 
de potência, temperatura, pressões, etc. Falhas como detonação elevada, desvio na medição da 
pressão de gás e temperatura elevada dos gases de exaustão conduzem automaticamente a uma 
redução de carga por medida de segurança. Eventos de maior risco para o motor (falhas de 
comunicação entre módulos, elevada pressão no bloco do motor, temperatura dos gases de 
exaustão acima de um limite pré-definido, elevada temperatura da camisa do motor ou dos 
rolamentos, por exemplo) conduzem a um desligamento automático do motor (ou shutdown). 
Neste caso, as válvulas solenoides de admissão de gás são desligadas e as linhas de gás 
purgadas, porém as velas continuam o centelhamento para evitar que gases não queimados 
alcancem o duto de exaustão. Caso a falha seja ainda mais severa (como por exemplo, 
velocidade excessiva, sobrecarga ou falha dos sensores de velocidade) é executada uma parada 
emergencial (Emergency Stop) que inclui - além do procedimento de parada supracitado – a 
suspensão da alimentação das bobinas de ignição, reduzindo o tempo para a parada completa 
do motor. 
 
3.2.3 Detecção de detonação 
 
A detecção de detonação baseia-se em acelerômetros (sensores piezoelétricos) que 
medem a vibração transmitida pelo bloco do motor, a partir das ondas de pressão que se 
propagam no interior da câmara de combustão. As características do elemento sensor são 
detalhadas na Tabela 6. 
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Tabela 6. Principais características do sensor de detonação 
Acelerômetro piezoelétrico 
Faixa de medição 4 a 4000 m/s² 
Vibração permissível – contínua x intermitente 80 x 4000 m/s² 
Sensibilidade à aceleração @ 5kHz 2,6 mV / m/s² 
Linearidade (entre 3 e 5 kHz) ≤ ± 5% 
Linearidade ≤ ± 0,5% 
Frequência natural >20kHz 
Sensibilidade à temperatura ≤ 0,0006 mV / °C . m/s² 
Temperatura operacional  -40 a 130°C 
Parafuso de montagem M8 
Torque de montagem 20 N.m 
Fonte: elaboração própria a partir da folha de dados do sensor. 
 
 
 
3.2.4 Balanceamento da potência 
 
A estratégia original de distribuição relativa da quantidade de combustível entre os 
cilindros - ou balanceamento da potência – atua em dois modos, para níveis de carga distintos: 
equalização da temperatura de escapamento (carga < 75%) ou da intensidade de detonação 
(carga ≥ 75%). A primeira se baseia em um controlador do tipo PI (proporcional – integral) que 
distribui a quantidade de combustível individual por cilindro visando minimizar a diferença 
entre sua respectiva temperatura de exaustão em relação à média dos 20 cilindros, similar à 
patente de Brown e Willi (1999). A segunda atua de forma adaptativa, tal qual a patente de 
Saikkonen e Portin (2008): se um cilindro é identificado pelo acelerômetro como em detonação 
leve dentro de uma janela estatística, sua quantidade de combustível é reduzida em 1%. Se, no 
entanto, o nível de detonação é mais elevado, esta correção poderá ser de 2% aplicada em um 
único passo. O módulo de controle grava em sua memória não volátil os valores relativos de 
distribuição de combustível para acelerar a convergência do método após paradas, contudo o 
sistema depende da ocorrência de detonação em dois níveis discretos (leve e alta) para aplicar 
novas correções. Limitação essa, intrínseca à menor precisão propiciada pelos sensores de 
detonação do tipo acelerômetro. 
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3.3 Novo sistema de controle 
 
 
Como base para o desenvolvimento, foi definida uma nova topologia que simplificasse 
o número de componentes e permitisse a integração dos sistemas supervisório da usina e de 
diagnóstico da pressão do cilindro, adquirido inicialmente para monitorar de forma 
independente a condição do motor. A Figura 23 mostra a nova topologia, onde pode-se ainda 
observar os componentes originais mantidos, substituídos em relação à Figura 22 e adicionados, 
no caso da cadeia de medição da pressão nos cilindros. 
 
 
 
Figura 23. Configuração do novo sistema de controle do motor, adaptado de Zabeu et al. (2017). 
 
 
3.3.1 Visão geral 
 
No cerne da nova topologia encontra-se módulo de controle motor LECM (Large 
Engine Control Module) da fabricante Woodward - tradicional fornecedora de sistemas de 
controle e atuadores para motores industriais. O LECM foi selecionado por melhor se enquadrar 
nas necessidades do projeto: capaz de acionar eletricamente todas as solenóines individuais de 
gás, além de permitir o desenvolvimento de estratégias customizadas de controle baseadas no 
software Matlab/Simulink. A Figura 24 mostra uma imagem de um módulo LECM e sua 
montagem no painel elétrico ao lado do moto-gerador de ensaio. 
ECM
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Figura 24. Imagem de um LECM e sua montagem no painel elétrico (Zabeu et al., 2017). 
 
Tabela 7. Principais atributos do LECM 
Capacidade de acionamento 
20 Injetores 
24 VDC ou 50 – 125 VDC (boost interno) 
23 Amperes (corrente de pico) 
Processamento  
Freescale MPC5566 (126 MHz) –  uC Aplicação 
Freescale MPC5644 (147 MHz) –  uC Atuadores 
Memória 
Flash / RAM / EEPROM 
Aplicação 3000 / 1128 / 256 kBytes 
Atuadores de 4000 / 196 / 128 kBytes 
Canais de sincronização 
2x posição angular 
2x sincronismo  
Comunicação 
5x CAN bus; 
1x Ethernet 10/100; 
1x RS 485; 1x RS 232. 
Fonte: elaboração própria a partir do manual do LECM. 
 
A cargo do LECM ficam todas as funções críticas envolvendo o controle da combustão 
e reação de falhas de seus atuadores diretos (ignição e injeção), tarefas estas que requerem 
determinismo no processamento. De forma resumida, o LECM recebe, via interface com o 
controlador lógico programável (CLP) da planta, variáveis de processos e comandos de partida, 
parada e potência requerida ajustada no sistema supervisório da usina, atuando sobre o 
momento da ignição e a quantidade de combustível a ser suprida a cada cilindro considerando 
limitações físicas ajustadas (máximo tempo de injeção e mínima razão de diluição) e de 
segurança (intensidade de detonação, máxima pressão no cilindro) avaliadas a cada ciclo de 
combustão. A Figura 25 apresenta as malhas de controle dentro do software principal. 
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Figura 25. Visão geral da iteração dos sinais de entrada e saídas no módulo LECM, 
(Zabeu et al., 2017) 
 
3.3.2 Funções de segurança 
 
No tocante à detecção de falhas, foram implantadas funções buscando cobrir todas as 
situações descritas hoje pelo manual do fabricante do motor, reproduzindo ainda a reação 
correspondente de redução de carga ou desligamento do motor tal qual descrito no item 3.2.2, 
de modo a garantir uma operação segura. Falhas com tempo de detecção da ordem de segundos, 
como desvio de temperatura (do gás de exaustão, das camisas e mancais), ficam a cargo do 
CLP. Já as falhas monitoradas ciclo a ciclo e que dependem das grandezas medidas pelos 
sensores de pressão, fazem parte da aplicação processada continuamente no LECM. Dentre 
estas funções destacam-se: 
o Detonação repetitiva em um cilindro 
o Alta pressão de pico 
o Falha de combustão e desativação de um cilindro 
o Plausibilidade do sinal do sensor de pressão 
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A plausibilidade do sinal do sensor de pressão em si é executada no próprio módulo de 
aquisição rápida (SIU), que já processa diretamente as informações destes sensores e reportam 
um bit de estado para o diagnóstico na LECM, que toma ação de desligamento daquele cilindro 
caso por diversos ciclos o sensor reporte dados não confiáveis. 
 
3.3.3 Detecção de detonação 
 
Os motores da UTE LORM possuem em seus cabeçotes orifícios que permitem a 
instalação de sensores para medição de pressão na câmara de combustão. Após busca de 
transdutores disponíveis no mercado para esse tipo de aplicação, optou-se pelo transdutor tipo 
piezoeléctrico da marca AVL, modelo GO41DA-C. A Tabela 8 traz as principais características 
desse sensor, confeccionado com cristal de ortofosfato de gálio (GaPO4), com amplificador de 
carga integrado e com saída de 4-20mA. A Figura 26 mostra ainda o sensor e seu local de 
instalação nos cabeçotes do motor Wärtsilä 20V34SG. 
 
Tabela 8. Principais características do transdutor de pressão no cilindro e amplificador de carga 
Sensor de pressão GO41DA-C 
Faixa de medição (sobrecarga) 0 a 250 bar (300bar) 
Vida útil ≥ 10⁹ ciclos de carga 
Linearidade ≤ ± 0,5% 
Frequência natural 90kHz 
Temperatura operacional  -40 a 350°C 
Sensibilidade térmica 
≤ 0,5% de 20 a 350°C 
≤ ± 0,2% a 150 ±100°C 
Desvio devido ao choque térmico 
∆p ≤±0,4bar 
∆PMI ≤ ± 1,5% 
∆PP ≤ ± 0,5% 
Amplificador de carga M4C (até 6000 pC) 
Linearidade / incerteza à 20°C  ±0.1% / ±0.25% VFE 
Incerteza total para faixa de temperatura ±1% VFE 
Frequência superior de corte 20 kHz para -3 dB  
Fonte: elaboração própria a partir das folhas de dados do sensor / amplificador. 
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(a)                                                                                 (b) 
Figura 26. Detalhes do transdutor de pressão AVL GO41DA-C (a) e local de instalação do 
transdutor no cabeçote (b), (Zabeu et al., 2017). 
 
Paralelamente a essa pesquisa, foi implantado em todas as unidades geradoras um 
sistema de monitoramento e diagnóstico das condições dos cilindros a partir dos dados de 
pressão na câmara de combustão. Esse sistema é denominado EPOSTM – Engine Performance 
and Optimization System, desenvolvido pela empresa AVL inicialmente com foco em motores 
marítimos pesados. O software de diagnóstico é baseado em modelos de fenômenos físicos que 
ocorrem durante a admissão, a compressão, a ignição, expansão e escapamento, associado à 
lógica fuzzy, e foi customizado para as condições do motor Wärtsilä 20V34SG. O sistema 
compreende, além dos transdutores de pressão, módulos de alta taxa de aquisição de dados 
(denominados SIU – Smart Indicating Units), comunicação via ethernet e um computador que 
gerencia as aquisições e efetua os diagnósticos. Cada módulo possui 8 canais que gravam os 
sinais de pressão a uma taxa de até 50000 amostras/s e 16 bits de resolução. A Figura 27 mostra 
um módulo SIU e o conjunto dos 3 módulos instalados no painel elétrico situado ao lado do 
motor de ensaio. 
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Figura 27. Módulo de aquisição rápida de sinais de pressão (SIU – Smart Indicating Unit) e 
instalação em painel elétrico, (Zabeu et al., 2017). 
 
Para que o sistema de aquisição de dados baseado nas SIUs tivesse a capacidade de 
processamento em tempo real das curvas de pressão para geração de parâmetros que indicam a 
ocorrência e intensidade dos fenômenos de knock e subsequente envio dos mesmos para um 
sistema de controle, foi necessário modificar tanto hardware como firmware das SIUs. 
Adicionou-se uma porta de comunicação rápida via rede de controle local (controller area 
network - CAN) que permite que os seguintes parâmetros processados pelas SIUs sejam 
enviados à central de controle do motor: 
 
• Pressão máxima do ciclo ou pressão de pico (PP) 
• Ângulo de localização da pressão máxima de ciclo (APP), em relação ao PMS 
• Intensidade de detonação KP (após filtro) 
• Pressão de compressão (30° antes do ponto morto superior) 
• Plausibilidade do sinal do sensor de pressão 
 
Para que envie os resultados em tempo real, o processamento dos sinais de pressão na 
SIU se dá de forma simplificada, sobretudo no que tange aos parâmetros absolutos de pressão: 
considerando que o sensor piezoelétrico mede apenas variações de pressão, o nível zero de 
referência do sinal corresponde a uma amostra da pressão no ponto morto inferior de admissão 
(desconsiderando a atual pressão no cilindro) e o nível de pressão máxima e de compressão 
reportadas como a diferença entre estas e o nível zero. 
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 A quantificação da intensidade de detonação é processada por circuitos elétricos 
primários (filtros de frequência do tipo resistor-capacitor) e um conversor Analógico/Digital de 
12 bit e equivale à métrica para a KP da equação 36. A Figura 28 mostra graficamente como a 
amplitude é definida. 
 
 
Figura 28. Sinais de saída da SIU (Smart Indicating Unit) e representação do processamento 
para quantificação da detonação. Fonte: elaboração própria 
 
Para uma apropriada identificação dos fenômenos de detonação, foram realizadas 
medições no motor em dois cilindros, com uma resolução de 0,1° de ângulo de virabrequim 
(correspondente a uma taxa de aquisição de 43,2 kHz) na região de 0° até 70° após o ponto 
morto superior. Pela indução de detonação através do aumento da quantidade de combustível 
em um dos cilindros, definiu-se experimentalmente que frequências na faixa de 1 até 1,5kHz 
possuem as maiores amplitudes de pressão quando da incidência de detonação. Essa faixa de 
frequência apurada coincide com a estimativa da equação 38 para o primeiro modo 
circunferencial (𝛼𝑚,𝑛 = 2), considerando uma velocidade de propagação do som na câmara de 
combustão de 900 m/s para o diâmetro do pistão B = 0,34 m. Assim, para quantificar 
apropriadamente esses fenômenos, o circuito elétrico de entrada e filtros de frequência das SIUs 
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foram configurados como um filtro passa alta para uma frequência de corte de 900 Hz, de forma 
a não atenuar essa faixa de interesse. 
 
3.3.4 Balanceamento da potência por Temperatura 
 
Inicialmente optou-se por replicar a estratégia do fabricante de balancear a potência dos 
cilindros pela equalização da temperatura de escapamento (carga < 75%) ou da intensidade de 
detonação (carga ≥ 75%). Desse modo, o balanceamento por temperatura é utilizado apenas 
durante a partida e elevação de carga, estando inativo ao longo das provas a plena carga. 
Ambas estratégias foram implementadas tendo como base controladores do tipo PI 
(proporcional – integral) atuando sobre a quantidade de combustível individual por cilindro, 
minimizando a diferença entre sua respectiva temperatura de escapamento, ou intensidade de 
detonação, em relação à média dos 20 cilindros. 
As temperaturas de escapamento são medidas por termopares tipo ‘K’ cujos sinais são 
convertidos no CLP por cartões de aquisição de dados SIEMENS SM331 (com compensação 
de junta fria por termorresistência PT100) e transmitidas ao LECM a cada segundo através da 
rede de comunicação CAN CLP. Já a intensidade de detonação é transmitida a partir da SIU a 
cada ciclo de combustão, conforme detalhado anteriormente. A ambos os controladores foram 
adicionadas bandas mortas (dead bands) para cessar sua atuação quando a função objetivo se 
aproxima suficientemente da média desejada, de forma similar ao descrito por Sixel et al. 
(2016). Além disso, algumas funções particulares foram adicionadas ao balanceamento baseado 
no sensor de pressão, a serem detalhadas a seguir. 
 
3.3.5 Balanceamento da potência por pressão de pico e nível de detonação 
 
A estratégia de balanceamento da pressão de pico, descrita por Portin e Hellén (2011) 
para um motor similar, foi adaptada e implementada de modo a operar em paralelo ao 
balanceamento por intensidade de detonação neste motor. Ambas as funções objetivo geram 
um erro (em bar) comparado à banda morta individual, que têm então suas amplitudes 
multiplicadas por um fator de escala (1 para KP e 0,05 para PP), sendo por fim somadas e 
introduzidas no controlador PI de massa de combustível, com saída em miligramas de 
combustível por ciclo de injeção (mg/ciclo). A implementação do controlador é do tipo série, 
com ganho proporcional de 0,05 mg/ciclo.bar e tempo característico de 12 segundos, ajustados 
de modo a propiciar uma resposta adequada às situações de detonação. A saída da quantidade 
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de combustível dos 20 cilindros é por fim redistribuída de modo que a média seja a demandada 
pelo controle de potência do motor e realimentada ao controlador PI. 
Ao configurar a banda morta de cada um dos sinais a um valor elevado, reduz-se ou 
mesmo elimina-se a iteração entre os controles. Valores típicos de banda morta para desativação 
desta iteração foram de 1 bar para KP e 5 bar para PP. A Figura 29 ilustra os cálculos individuais 
dos erros e sua soma para alimentação do controlador de massa de combustível individual dos 
cilindros (MFI). 
 
 
Figura 29. Iteração dos controles por detonação e pressão máxima. Fonte: elaboração própria 
 
Os sinais de intensidade de detonação e pressão de pico são verificados quanto à 
plausibilidade do sensor antes de serem utilizados nas médias. Em seguida, os sinais passam 
por uma implementação na forma discreta de um filtro de primeira ordem passa-baixa para 
redução dos efeitos estocásticos, segundo a equação 39: 
 
𝑦𝑖 =
𝑡
τ
. 𝑥𝑖 + (1 −
𝑡
τ
 ) 𝑦𝑖−1     (39) 
 
Em que y corresponde ao sinal filtrado (KP ou PP) e x ao sinal de entrada no i-ésimo ciclo de 
combustão. O tempo t corresponde ao período entre ciclos (166 milissegundos para 720 rpm) e 
a constante de tempo (τ) destes filtros foi ajustada em 1 e 5 segundos para detonação e pressão 
máxima respectivamente, fazendo com que a resposta de controle seja lenta para variações na 
pressão de pico e rápida para condições de detonação.  
Antes, porém, de alimentar o filtro e as médias, o sinal de pressão de pico é verificado 
quanto ao efeito do controlador de detonação, que atua sobre o avanço individual por cilindro. 
O avanço de ignição individual é reduzido instantaneamente quando é observado um ciclo cuja 
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intensidade de detonação ultrapassa os 10 bar, retornando ao avanço nominal gradualmente 
enquanto novos fenômenos de detonação não são observados naquele cilindro. Tal função visa 
prevenir desligamentos da unidade geradora por detonação, uma vez que o efeito do retardo de 
ignição é o mais efetivo na prevenção da recorrência do spark knock, ao custo de uma 
combustão defasada e menor eficiência momentânea naquele cilindro. Esta combustão defasada 
irá ocasionar uma redução na pressão de pico que demandaria aumento da injeção de 
combustível para equalização da pressão, o que nesta ocasião não é desejável dada a condição 
de detonação que ocasionou o retardo de ignição inicialmente. Nestas instâncias, o sinal a 
alimentar a pressão máxima daquele cilindro é a média dos demais, gerando um erro nulo e não 
acumulando uma pressão baixa na média filtrada.  
 
3.3.6 Outras estratégias de balanceamento da potência 
 
A literatura aponta outras possíveis estratégias de balanceamento, que vão desde a 
simples equalização da pressão média indicada por cilindro (quantificada pela PMI) ao ajuste 
da fase da combustão (AI50) pela alteração de avanço de ignição e quantidade de combustível, 
como descrito nas patentes de Barth et al. (2015 e 2018). Estas, contudo, exigem um nível 
elevado de capacidade de processamento em tempo real das curvas de pressão que não poderá 
ser atendida pelo hardware disponível para esta pesquisa. Barta et al. (2015) descrevem a 
solução de processamento RT-CDC da própria Woodward (fabricante do LECM) desenvolvida 
para derivar das curvas de combustão os diversos parâmetros indicados para controle, mas não 
foi prevista a sua utilização para atuação em tempo real nesta tese. Alternativamente, utilizou-
se os dados de um sistema indicador de pressão para realimentar manualmente o LECM com 
offsets de combustível e ângulo de avanço de forma a simular estas estratégias. O sistema 
indicador é descrito na seção subsequente a esta e o procedimento de manual de ajuste na seção 
3.8.2. 
 
 
3.4 Sistema indicador de pressão e análise da combustão 
 
 
Em paralelo à leitura das SIUs dos sensores de pressão, utilizou-se um sistema comercial 
de análise da combustão produzido pela empresa AVL List GmbH, composto de hardware de 
aquisição de dados e software IndiCom 2.7 para aquisição de dados e processamento em tempo 
88 
 
 
real dos sinais de pressão. O hardware de interface é composto por um modulo INDIMODUL 
621 e um modulo INDIMOSET 642, totalizando 24 canais de aquisição analógica de 14 bits de 
resolução, com frequência máxima por canal de 800 kHz. A ligação em paralelo dos sensores 
consiste na leitura pelo sistema indicador da queda de tensão nos canais dos módulos SIU, uma 
vez que estes últimos medem diretamente o sinal do sensor de 4-20 mA e possuem resistência 
interna conhecida (500Ω). 
A determinação do nível de detonação no sistema indicador segue a mesma lógica da 
Figura 28, mas ao contrário do módulo SIU - que define KP por um filtro analógico – a 
identificação do pico se dá a partir dos dados adquiridos da curva de pressão. Por isso, faz-se 
necessária uma resolução de aquisição de 0,1° do virabrequim na aquisição dos dados de 
pressão na faixa de interesse para detecção de detonação (-20° a 70°), sendo esta ajustada para 
0,5° para o restante do ciclo. A resolução de 0,1° resulta em uma taxa de aquisição de 8.6 KHz 
a 720 rpm que é suficiente, segundo o teorema da amostragem de Nyquist–Shannon, para 
capturar fenômenos de até 4,3 KHz no domínio da frequência. Dessa forma, os principais 
modos de vibrar do fenômeno de detonação nesta aplicação são capturados. 
Durante o processo de realização das provas, o software IndiCom, apresenta ao usuário 
uma análise simplificada de cada ciclo, com o intuito de guiar a calibração dos parâmetros de 
injeção e avanço de ignição ao ponto ótimo. Esta avaliação prévia baseia-se na comparação da 
pressão lida no interior da câmara de combustão e seu desvio em relação a um ciclo sem 
combustão, utilizando uma previsão baseada em um fluido de trabalho sob compressão 
adiabática e com razão entre calores específicos constante (k, parâmetro de entrada). Em termos 
numéricos: 
𝑄𝑖 =
1
𝑘−1
. [𝑘. 𝑝𝑖(𝑉𝑖+1 − 𝑉𝑖−1 ) + 𝑉𝑖(𝑝𝑖+1 − 𝑝𝑖−1 )]  (40) 
 
sendo que 𝑄𝑖 representa a quantidade de calor liberado no passo avaliado, p e V pressões e 
volumes nos instantes denotados pelos sub-índices. Como k é função da composição e 
temperatura dos gases, e sendo ainda que o processo de combustão sensivelmente afeta esses 
parâmetros, o software permite a consideração de dois valores distintos para o processo de 
compressão e expansão, alternando-se no ponto morto superior de combustão de forma a 
acomodar estes efeitos. Considerando que o motor opera com gás natural e queima pobre, o 
valor de k utilizado foi de 1,356 para compressão e 1,27 para expansão. A aplicação desse 
método simplificado traz resultados rápidos, porém desconsideram-se perdas térmicas 
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relacionadas à convecção e radiação, além da eficiência de combustão e a variação contínua das 
propriedades termodinâmicas do fluido de trabalho ao longo do ciclo7. 
Como dados de entrada, além da curva de pressão no cilindro, são necessários os 
parâmetros dimensionais (diâmetro e curso do pistão, razão volumétrica de compressão), 
vazões mássicas, composição da mistura ar-combustível e eficiência de combustão (para 
cálculo de 𝑄𝐻). É também necessário aplicar um filtro no sinal de pressão, uma vez que a 
resolução de 0,1° nos dados acaba por trazer ruídos indesejáveis à análise da taxa de queima. 
Foi aplicada uma interpolação cúbica em um intervalo de 5 graus, sendo obtida uma suavização 
da curva de liberação de calor sem, contudo, descaracterizar seu formato.  
A determinação do ponto morto superior de compressão foi realizada através do método 
de loss angle, em que a pressão no cilindro de referência é medida sem combustão, e as 
medições das curvas de compressão e expansão são comparadas. O cilindro escolhido para esta 
determinação foi o A1, sendo que para os demais cilindros foram considerados offsets fixos de 
17° e 55° para os subsequentes cilindros na ordem de ignição. 
Novamente enfatiza-se a dependência dos resultados indicados em relação à correta 
determinação do ponto morto superior, que por esta metodologia adotada desconsidera efeitos 
de torção do virabrequim. O Apêndice 1 mostra que a sensibilidade à determinação do ponto 
morto superior não só afeta a quantificação do PMI como também os resultados dos ângulos de 
combustão e balanço de energia. 
 
3.5 Controle do fator lambda (excesso de ar) 
 
 
 Conforme discutido na seção 2.3.3, este motor possui originalmente um controle do 
fator lambda em malha aberta, ajustando a pressão de admissão necessária para uma dada 
potência por meio de mapas de calibração e atuação na válvula borboleta de alívio do circuito 
de exaustão (Figura 30), também denominada waste gate. Os mapas compensam alterações na 
densidade do ar de admissão ocasionados por variações na temperatura e umidade absoluta 
deste, sendo esta estrutura preservada no novo software de controle. 
 
                                                 
7 Para a inclusão desses efeitos, utilizou-se o software AVL BOOST em sua função específica de 
simulação quase-dimensional de ciclos motores (BURN) para depuração dos dados de pressão. Os resultados desta 
avaliação são apresentados no Apêndice 1, juntamente com a análise de sensibilidade à determinação do PMS. 
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Figura 30. Disposição do atuador de controle de excesso de ar (fator lambda) e aspectos 
construtivos do circuito de alta pressão de exaustão. Fonte: adaptado do manual de peças de 
reposição do motor. 
3.6 Combustível 
 
 
O gás natural é fornecido pela BR Distribuidora/Petrobras a partir do gasoduto 
Cacimbas-Vitória, e tem composição altamente dependente de sua origem. A UTE LORM 
localiza-se neste gasoduto entre Unidades de Tratamento de Gás (UTG): a de Cacimbas 
(denominada UTGC) e a Sul Capixaba (UTG Sul). Estas unidades tratam o gás produzido por 
diversos poços localizados no litoral do Espírito Santo, sendo impossível prever a qualidade do 
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gás a ser fornecido aos motores, uma vez que o que define a origem do gás está atrelado a 
condições operacionais dos poços, das UTGs e mesmo da demanda de outros consumidores 
interligados ao gasoduto. Por contrato, existe uma qualidade mínima do gás a ser fornecido em 
termos de Número de Metano e Índice de Wobbe, compatível com a preconizada pela resolução 
Nº 16, da ANP. A composição do gás natural é monitorada por cromatografia gasosa, com 
atualizações a cada cinco minutos. Em geral a qualidade do gás é bastante superior aos limites 
mínimos, sendo o motor optimizado para a composição média histórica. 
A UTE LORM possui um cromatógrafo Emerson 370XA instalado junto aos medidores 
de vazão de gás da planta e tem acesso aos resultados em tempo real também do cromatógrafo 
HCG303 de propriedade da Petrobras instalado a cerca de 100m a montante, suas características 
são detalhadas na Tabela 9. 
 
Tabela 9. Cromatógrafos utilizados para análise da composição do gás. 
Modelo Emerson 370XA HCG303 
Fabricante Rosemount Analytical Inc Yamatake Corp 
Detector Condutividade térmica Condutividade térmica 
Gás de arraste Hélio Hélio 
Parâmetros calculados segundo ISO6976 ISO6974 
Componentes medidos 11 11 
Repetibilidade ±0,025% PCS ±0,05% PCS 
Fonte: elaboração própria a partir dos manuais dos equipamentos. 
 
Nessa tese são utilizadas as equações 36 e 37 para determinação do Número de Metano 
a partir da composição dos gases apurada pelo cromatógrafo Emerson 370XA. Já os dados do 
cromatógrafo HCG303 são utilizados para avaliar a plausibilidade da análise do primeiro. Da 
composição são ainda derivadas a razão ar-combustível teórica (equação 25) e a vazão de 
exaustão a partir do teor de oxigênio e vazão de gás, a densidade do gás para correção da 
medição de vazão de gás e o poder calorífico para os cálculos de eficiência. 
 
3.7 Instrumentação 
 
 
Além dos sensores de pressão e seu sistema de aquisição de dados, dois grandes grupos 
de instrumentos estão presentes na avaliação dos resultados: sensores industriais padrão da 
planta e instrumentação complementar. Os sensores da planta têm suas variáveis comunicadas 
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ao LECM via rede de comunicação CAN e serão simultaneamente gravados no software 
Indicom a partir da mesma rede de dados. Já os sensores de vazão de combustível e composição 
dos gases de exaustão (NOx e o fator Lambda) são particulares da UG14, contudo serão também 
integrados à aquisição de dados no software Indicom por meio de rede CAN dedicada. 
Os medidores de vazão baseiam-se na pressão diferencial criada por placas de orifícios, 
sendo que a linha de gás das pré-câmaras utiliza um elemento RosemountTM 3051SFP (com 
trechos retos e poço de medição de temperatura já integrados) enquanto a linha de gás principal 
usa uma placa condicionadora RosemountTM 405C/3051SFC, que foi selecionada por permitir 
curtos trechos retos à montante e à jusante do elemento (dois diâmetros apenas em cada direção) 
uma vez que restrições de espaço para a montagem não permitiriam o uso de um elemento 
convencional com trecho reto recomendado pela norma ISO5167-2, que para a aplicação 
corresponderiam a de 18 diâmetros a montante e 6 diâmetros a jusante para condição de menor 
incerteza de medição. Ambos os medidores são equipados com um transmissor multivariável 
RosemountTM 3051S que calcula iterativamente coeficiente de vazão dos elementos (C) pelo 
método definido pela norma ISO5167 para as medidas de perda de carga (Δp), pressão estática 
e temperatura do gás. Nestes cálculos são considerados uma composição de referência do gás 
natural ajustada durante o comissionamento dos sensores, que resultam em uma vazão 
volumétrica nas condições normais de 20°C e 101,325 kPa (densidade ρr) para esta 
composição. A equação da vazão volumétrica típica desses medidores é dada por: 
 
𝑸𝒓̇ =
𝐂
√𝟏−𝜷𝟒
 . 𝜺.
𝝅
𝟒
. 𝒅𝟐. √
𝟐.∆𝐩
𝝆𝒓
     (41) 
 
sendo d o diâmetro do orifício, β razão entre d e o diâmetro da tubulação, e ε a razão de expansão 
(função da diferença de pressão). Observou-se durante a operação do motor que as medidas de 
vazão volumétricas quando multiplicadas pela densidade atual ρa do gás (dada pelo 
cromatógrafo) levavam a eficiências de conversão inconsistentes. A rigor, o coeficiente C deve 
ser calculado para a nova densidade, contudo avaliando-se a formulação empírica adotada pela 
ISO5167-2 nota-se uma fraca dependência no número de Reynolds na determinação de C 
sobretudo para a estreita faixa de variação de composição esperada, sendo C influenciado 
principalmente pelo parâmetro geométrico β que se mantém constante8. Por similaridade, 
                                                 
8 Pequenas variações em β por dilatação térmica e diferenças entre o material do elemento de medição e tubulação 
são corrigidas pelo transmissor multivariável. 
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determinou-se de forma simplificada o fator de correção da vazão volumétrica atual como sendo 
a vazão de referência multiplicada pela raiz da razão entre densidades: 
𝑸?̇? = 𝑸𝒓̇  . √
𝝆𝒓
𝝆𝒂⁄        (42) 
 
O analisador analítico Horiba PG-350 foi instalado próximo ao motor, amostrando os 
gases na descarga da turbina da bancada A ou B separadamente (Figura 31). Os métodos de 
medição do analisador PG-350 são: CLD (Chemiluminescence Detection), NDIR (Non-
Dispersive Infrared Absorption) para CO e CO2 e SO2 e célula de Zircônia para O2. Este 
analisador não possui a opção de análise de metano (CH4), sabe-se, contudo que a concentração 
deste gás nestes motores é relevante e segundo amostra coletada anteriormente na unidade 
geradora 13 é da ordem de 300 ppm-v em base sêca na concentração de oxigênio típica em 
plena carga (11%), como pode ser verificado nos anexos 1 e 2. Segundo o manual do fabricante 
do analisador, a presença de CH4 influencia a medição de SO2 devido a sensibilidade cruzada 
(cross-sensitivity) do detector NDIR, de modo que a concentração absoluta de SO2 determinada 
pelo aparelho nestas condições não é confiável, sobretudo considerando que as possíveis fontes  
de enxofre (gás natural e óleo lubrificante) são praticamente isentas desse componente. 
 
 
 
Figura 31. Posicionamento dos sensores de Oxigênio e NOx (bacadas A e B) e analisador Horiba 
(bancada A ou B alternativamente). Fonte: adaptado do manual de peças de reposição do motor. 
Os dados do analisador são gravados no software Indicom por meio de entradas 
analógicas. Ao mesmo tempo, Oxigênio e Óxidos de Nitrogênio são avaliados em ambas as 
bancadas por meio de sensores automotivos (também baseados em células de zircônia), 
calibrados comparativamente em relação ao analisador Horiba pouco antes dos ensaios. 
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Detalhes destes sensores são apresentados na Tabela 10, que mostra ainda as principais 
variáveis medidas e as respectivas incertezas máximas para o grupo de dados gravados por 600 
ciclos consecutivos de combustão a uma frequência de 10 Hz por canal de gravação. Na seção 
resultados, os valores médios das emissões são expressos em termos de ppm ou % corrigidos 
para 15% de oxigênio, sempre em base seca. 
 
Tabela 10. Principais grandezas de medição gravadas pelo software Indicom 
Grandeza 
Faixa de 
medição 
Sensor ou Equipamento Incerteza 
Potência Elétrica 
(Gerador) 
0 – 10 MW 
Unidade de monitoramento de 
potência Schneider Electric 
VAMP 260 
±1,0 % do valor 
medido (VM) 
Rotação 
(Indicom) 
0,03 - 20 kHz 
Sensor indutivo no volante do 
motor 
±0,1 % do valor do 
fundo de escala (VFE) 
Pressão no coletor 
de admissão (ar)  
0 – 600 kPa 
(relativo) 
Transdutor piezoressistivo 
Danfoss 5153 
±0,3 % VFE 
Temperatura de 
admissão (ar) 
0 – 160 °C 
 
Termoressistêcia Pentronic 
PT-100, 3 fios 
± (0,3+ 0,005 VM) °C 
Classe B, IEC 60751 
Pressão ambiente 
0 – 250 kPa 
(absoluto) 
Transdutor de pressão ±0,5 % VFE 
Temperaturas de 
Exaustão 
-40 a 800 °C Termopares Pentronic Tipo K  
Maior entre ± 1,5°C 
e ± 0,4 % VM 
Classe 1, IEC 60584-2 
Vazão de 
combustível 
(Pré-câmaras) 
0 – 50 
N.m³/h 
Placa de orifício integrada 
RosemountTM 3051SFP 
 D = 25mm β= 0,67 
±1,60 % VM* 
Repetitividade ±0,1% 
Vazão de 
combustível 
(Principal) 
0 – 2300 
N.m³/h 
Placa condicionadora 
RosemountTM 405C/3051SFC  
D = 80mm β= 0,65 Fc=0,994 
±1,15 % VM* 
Repetitividade ±0,1% 
Fator lambda (O2) 
0.80 – 2.50 
(0 – 21%) 
Sensor de Oxigênio Bosch 
LSU 4.2 + ECM 
LambdaCANp 
± 2% VM** entre 
(10,8 - 11,4%) 
NOx por bancada 0 – 1500 ppm UNINOx 24V Continental 
± 5% VM** entre 
100 – 150 ppm 
Emissões: FE utilizado Analisador Horiba PG-350  
CO2 0 – 10 % NDIR ±1 % VFE 
CO 0 – 500 ppm NDIR ±1 % VFE 
O2 0 – 25 % Zircônia ±1 % VFE 
NOx 0 – 250 ppm CLA ±1 % VFE 
SO2 - NDIR Não considerado 
 
*Incerteza combinada dos parâmetros do sensor primário e correções do transmissor multivariável.  
** Calibrado com referência ao Analisador Horiba PG-350 nas condições operacionais (Apêndice 2). 
Fonte: elaboração própria a partir dos manuais e folhas técnicas dos equipamentos. 
 
95 
 
 
 
3.8 Avaliação das estratégias de balanceamento 
 
 
A característica mais peculiar deste trabalho são as limitações impostas pelas variações 
inerentes à operação de um motogerador comercial operando ininterruptamente, sujeito a 
condições ambientes e de qualidade do gás imprevisíveis. Temperatura e pressão de admissão 
do ar diferentes das nominais resultam naturalmente em mudanças na efetividade dos trocadores 
de calor, levando a pequenas alterações no fator lambda. Na metodologia de avalição dos 
resultados busca-se explorar essas características ao relativizar os resultados em termos de 
parâmetros de combustão, que são afetados pelas alterações ambientais e, em particular, 
induzidos pela alteração no avanço base de ignição controlado durante os ensaios. 
Uma análise da qualidade do gás em termos de número de metano abre a seção de 
resultados, sendo que as avaliações das estratégias são em sua maioria apuradas para qualidades 
do gás próximas à média histórica recebida pela planta, à exceção da série de dados sujeita a 
uma qualidade do gás bastante inferior. 
Buscou-se ainda identificar ganhos de eficiência elétrica de conversão (𝜂) para as 
diferentes estratégias, sendo esta definida de forma similar à equação 16, substituindo-se a 
potência mecânica - não diretamente quantificada - pela potência elétrica (Pel) tomada a partir 
do equipamento VAMP 290: 
 𝜂 =
𝑃𝑒𝑙
𝑚𝑐̇ .𝑃𝐶𝐼
      [ - ]   (43) 
A vazão de combustível é calculada a partir da soma dos medidores das linhas de gás 
principal e das pré-câmaras, sendo convertida para vazão mássica a partir da densidade do gás 
medida pelo cromatógrafo Emerson 370XA. Este provê ainda o poder calorifico superior (PCS) 
que é convertido para PCI descontando-se a entalpia de vaporização da água gerada a partir da 
combustão completa do gás na composição, atualizada a cada 5 minutos pelo cromatógrafo. 
Todos esses cálculos foram implementados no software Indicom e geram uma medida 
instantânea da eficiência. Ressalta-se, contudo, que as oscilações naturais do processo e a 
incerteza dos medidores exigem uma avaliação criteriosa dos ganhos apurados, uma vez que a 
propagação de erros das incertezas destas variáveis descritas nas tabelas 9 e 10 leva a uma 
incerteza relativa de ±1,5% no valor da eficiência. Por isso, considera-se que todos os ensaios 
foram realizados em sequência e com o mesmo equipamento, de modo que a repetitividade dos 
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resultados de medições sucessivas possa ser avaliada em termos do desvio padrão dos 
resultados de eficiência. 
Como o número de pontos por gráfico é muito grande e o desvio padrão das medidas não 
varia significativamente, optou-se por não o representar na forma de barra de erros, mas sim 
caracterizá-lo nas linhas de grade (divisões da escala), de modo que para eficiência, a divisão 
se deu em um número absoluto de 0,2. Ou seja, para uma eficiência de conversão de uma prova 
representada por um ponto em 44,0 % um desvio padrão é representado à direita e à esquerda 
± 0,2 (divisões do gráfico), não representando a incerteza expandida, mas o intervalo de 
confiança que contém 68% das medidas para cada prova, considerando uma distribuição 
normal. Esta mesma lógica se aplica aos demais sinais calculados em base temporal, como 
temperaturas, pressão de admissão e emissões. 
Para os parâmetros calculados por ciclo, duas estatísticas são avaliadas: a primeira 
corresponde ao valor médio dos 20 cilindros, e é denotada simplesmente pela abreviação (PMI, 
AI50, KP, PP). Novamente, as divisões nos gráficos representam um desvio padrão destas 
variáveis ao longo dos 600 ciclos de medição (σc)9. A segunda representa a dispersão entre 
cilindros (σ), calculada pelo desvio padrão das médias dos 20 cilindros para cada uma das 
variáveis. Esta não reflete a variação natural do parâmetro ciclo a ciclo, mas a distribuição de 
suas médias entre os cilindros. Matematicamente, têm-se para pressão média indicada (PMI) 
sua dispersão definida por: 
 
σ PMI = √
1
20
∑ (PMIi
20
i=1 − PMI)     [ bar ]  (46) 
 
Quando complementada pela designação A ou B, média e desvio padrão se referem aos 
10 cilindros de cada bancada. Como exemplo, a distribuição de PMI na bancada A é definida 
por: 
σ PMI A = √
1
10
∑ (PMIi
10
i=1 − PMI A)    [ bar ]  (47) 
 
O mesmo se aplica às demais variáveis derivadas da combustão (σ AI50 A, σ A510 B, σ 
KP A, σ KP B, etc.). Desta forma, é possível identificar como a tendência de distribuição de 
cada variável se comporta em relação aos diferentes métodos de balanceamento, condensando 
                                                 
9 O apêndice 3 exemplifica o comportamento para as variáveis cíclicas em 2 cilindros ao longo de 600 medidas. 
97 
 
 
sua performance em termos de um parâmetro único por variável. É ainda possível verificar se 
há peculiaridades de distribuição de variáveis entre bancadas, e relaciona-las à possíveis causas 
ou efeitos. Esta mesma metodologia foi aplicada também para comparar diferentes motores. 
 
3.8.1 Otimização do novo sistema quanto à dispersão entre cilindros 
 
Partindo-se da situação de balanceamento por margem de detonação (KP) que 
corresponde à estabilização sem banda morta, as seguintes estratégias são avaliadas: 
• Pressão de pico dos ciclos (PP) 
• Ângulo de localização de 50% da massa queimada (AI50) 
• Pressão média indicada (PMI) 
O primeiro corresponde a grandezas reportadas diretamente pela SIU, e conforme 
discutido nos métodos de balanceamento, tem a estratégia já implementada no LECM, de forma 
que pode ser ativada pela diminuição da banda morta do cálculo do erro das pressões de pico. 
Já os dois seguintes foram derivados do sistema indicador de pressão, que também foi usado 
para a gravação dos dados e avaliação estatística da combustão. 
Para a avaliação das metodologias de balanceamento não automáticas, foram ajustadas 
as bandas mortas (dead bands) do cálculo de erro que alimentam o controlador PI da quantidade 
de combustível, de modo que a alteração manual da quantidade injetada de combustível por 
cilindro se mantêm durante o período de análise, desde que a intensidade de detonação ou 
desvio de pressão máxima naquele cilindro não as ultrapasse. Esse ajuste manual da quantidade 
de combustível se dará segundo a sequência descrita pela  
Figura 32. 
O cálculo dos ganhos se deu em uma planilha, em que o vetor das 20 médias da variável 
de interesse em 600 ciclos (quantificado via software Indicom) alimenta ganhos proporcionais 
em um vetor com as diferenças percentuais de combustível para cada cilindro, alterado via 
ferramenta de calibração Toolkit para a próxima iteração. Tomando o caso da PMI como 
exemplo, o ganho é unitário e negativo, uma vez que um cilindro que desenvolve uma PMI 
maior em 1,5% em relação à média terá uma redução de 1,5% na injeção de combustível. Já 
para o balanceamento de AI50, como não é possível comparar diretamente graus APMS com a 
quantidade de combustível, esta sensibilidade for determinada iterativamente. 
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Figura 32. Sequência de realização das provas manuais. Fonte: elaboração própria. 
 
Buscou-se ainda equalizar o ângulo de localização de 10% da massa queimada (AI10), 
por meio da correção da ignição individual dos cilindros, de modo a compensar desvios no 
início da combustão entre cilindros e avaliar o efeito prático desta alteração no comportamento 
das estratégias de balanceamento. De forma análoga à PMI, um cilindro com atraso de 0,5° no 
AI10 teve seu ângulo de ignição avançado em 0,5°. 
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3.8.2 Comparação ao sistema original 
 
Conforme discutido, a estratégia original de balanceamento baseia-se em um ajuste 
adaptativo da quantidade de combustível individual quando o cilindro é identificado como em 
combustão anormal por repetidas vezes, enquanto a nova estratégia visa equalizar a intensidade 
de detonação em todos os cilindros. Para um mesmo momento, foram comparados dados de 
motores operando em condições similares à UG14 (potência, pressão e temperatura de 
admissão). A fim de se identificar a qualidade atingida pelo balanceamento adaptativo, são 
avaliados parâmetros indicados como pressões máximas, intensidade de detonação e fase da 
combustão tomados a partir do sistema EPOS. 
 
3.8.3 Estudo de incremento da potência desenvolvida pelo motor 
 
Explorando as menores dispersões de um método selecionado, elevou-se a carga da UG14 
dentro de seus limites de segurança operacional. Eficiência e emissões são medidos e 
apresentados para 4 patamares de carga entre 8,5 e 9,0 MW elétricos. 
 
3.8.4 Estudo da sensitividade dos parâmetros de injeção e ignição e correlação com 
métodos de balanceamento 
 
Nesta seção, um desvio intencional de 0,3 a 0,5% na quantidade de combustível injetada 
por ciclo e 0,3° de avanço serão aplicados em ambos os bancos de cilindros objetivando 
quantificar o efeito da ineficácia do sistema de balanceamento. Os desvios são simétricos, ou 
seja, +0,3 na bancada A, -0,3 na bancada B e vice-versa. Desse modo, se a potência 
desenvolvida pela máquina é mantida, o desempenho do conjunto e turbocompressor e as 
condições do ar de carga são minimamente afetadas. Essa avaliação busca ainda confirmar o 
efeito da alteração do fator lambda, uma vez que cada banco será enriquecido e empobrecido 
proporcional e instantaneamente. Buscou-se ainda avaliar a correlação dos parâmetros cíclicos 
entre si e suas implicações para os métodos de controle. 
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4 RESULTADOS E DISCUSSÕES  
 
 
A avaliação da qualidade do gás em termos de número de metano mostrou que na semana dos 
ensaios a média de fornecimento foi de 80 MN, calculado a partir da composição apurada pelo 
cromatógrafo Emerson 370XA aplicada às equações 34 e 35. De modo geral, há uma 
proporcionalidade entre o número de metano calculado para ambos os cromatógrafos (Figura 
33), contudo o cromatógrafo Yamatake HCG303 diverge sobretudo na quantificação de metano 
(em média reporta -0,4% de concentração) que é compensada nas frações pesadas 
(principalmente propano) afetando diretamente o cálculo do MN, que tende a ser menor para a 
composição deste cromatógrafo (Tabela 11).  A Figura 36 mostra o histograma de distribuição 
do MN calculado a partir da composição medida a cada 5 minutos pelo cromatógrafo de 
referência, e sua relação com o cálculo a partir da composição do cromatógrafo secundário. Os 
valores máximos e mínimos registrados no período foram 83 e 70, respectivamente. 
 
Tabela 11. Resultados de composição e número de metano (MN) médio para os 
cromatógrafos na semana de ensaios 
Componente / Propriedade Emerson 370XA HCG303 
CH4 [% vol] 89,8 89,4 
C2H6 [% vol] 6,4 6,5 
C3H8 [% vol] 1,6 1,9 
C4+ [% vol] 0,6 0,6 
CO2 [% vol] 0,8 0,8 
N2 [% vol] 0,7 0,7 
MN 80 78 
Fonte: Elaboração própria a partir dos dados experimentais. 
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Figura 33. Comparação entre o número de metano (MN) calculado a partir de ambos os 
cromatógrafos. Fonte: elaboração própria. 
 
 
Figura 34. Variação da qualidade do gás na semana dos ensaios, considerando o cromatógrafo 
Emerson 370XA. Fonte: elaboração própria. 
 
4.1 Otimização do novo sistema quanto à dispersão entre cilindros 
 
 
Oito modos de balanceamento foram avaliados, totalizando 42 medições nesta fase. A 
Tabela 12  resume estes modos detalhando a estratégia quanto ao controle de combustível (MFI) 
e avanço de ignição individual por cilindro. 
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Tabela 12. Métodos de balanceamento avaliados 
Modo Ajuste de MFI Ajuste de Avanço 
KP Intensidade de detonação Mesmo para todos 
KP / AI10 Intensidade de detonação Início da combustão 
PP / AI10 Pressão de pico Início da combustão 
PP Pressão de pico Mesmo para todos 
KP+PP Combinação de ambos Mesmo para todos 
PMI Pressão média indicada Mesmo para todos 
AI50 / AI10 Centro da combustão Início da combustão 
AI50 Centro da combustão Mesmo para todos 
Fonte: elaboração própria. 
 
Durante as provas, a temperatura de admissão se manteve dentro de uma margem de 
±3°C da temperatura nominal de 47°C em função da efetividade do sistema de arrefecimento. 
A densidade do ar de admissão foi compensada por sua pressão através do ajuste automático da 
válvula waste gate, resultando em um fator lambda de 1,93 ± 0,03. O número de metano se 
manteve entre 79 ± 2, com exceção dos testes no modo KP+PP. Este modo corresponde a uma 
configuração intermediária escolhida como mais promissora para operação contínua e foi 
avaliada para uma qualidade de combustível inferior, estando o MN entre 74 e 76. 
Os modos de balanço de PMI e AI50 foram testados apenas para uma condição de 
avanço de ignição (11,5° antes do ponto morto superior) e com baixo nível de detonação (KP 
médio < 3 bar). Já os demais modos foram repetidos para diversos níveis de avanço de ignição 
e intercalados, de modo a eliminar possíveis interferências geradas pela ordem de execução dos 
ensaios. Ainda que comandado em níveis discretos (avanço de 11,5°, 12,0° 12,5° e 13,0° antes 
do ponto morto superior), o avanço de ignição realizado teve como fator limitante o KP médio 
dos 20 cilindros do motor, configurado para 4 bar. Este limite é considerado seguro para o 
motor, prevenindo a incidência contínua de detonação e desligamentos preventivos da unidade 
geradora quando operando em qualidades inferiores de gás durante ou mesmo em condições de 
temperatura e pressão do ar de carga adversas. 
A Figura 35 mostra como a qualidade do gás (MN) e fator de excesso de ar (λ) variaram 
durante as provas, bem como sua iteração com ignição realizada para controle do limite de KP. 
É possível notar que o grupo onde aparecem balanços de PMI e AI50 com ignição a 11,5° é 
também o de maior fator λ, resultado da compensação da temperatura mais elevada do ar de 
admissão por uma pressão de admissão também maior. 
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Figura 35. Condições observadas durante os ensaios. Fonte: elaboração própria. 
 
A Figura 36 mostra as relações entre as dispersões para os modos de balanceamento 
avaliados, quantificadas para os 20 cilindros segundo o modelo da equação 46. Como era 
esperado, as menores dispersões de cada variável se relacionam aos modos de balanceamento 
ativos. Verifica-se ainda que em geral o balanceamento por KP tem um desempenho pobre na 
equalização de PP, com uma tendência de melhora quando ativa a correção de AI10. O modo 
KP+PP conseguiu capturar parte da capacidade de equalização da PP, contudo a comparação 
direta quanto ao modo KP é difícil, uma vez que o nível de detonação neste ensaio é maior, por 
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corresponder a condição de baixa qualidade do gás. Interessante notar ainda que que o 
balanceamento por PMI se destaca da tendência dos demais quanto à dispersão de AI50, indício 
de que esta estratégia pouco se relaciona com o ajuste da fase da combustão. 
 
  
 
Figura 36. Relação entre as dispersões das variáveis de pressão e combustão para todos os 
modos avaliados (esquerda) e para grupo de menor avanço de ignição (direita). Fonte: 
elaboração própria. 
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Avaliou-se ainda os tempos de combustão para confirmar a efetividade do 
balanceamento do início da combustão (AI10). A análise para grupos de 10 cilindros (equação 
47) destacou um desvio inicial maior para a bancada A (Figura 37).  
 
   
 
Figura 37. Relação entre as dispersões das variáveis de pressão e combustão para todos os 
modos avaliados, separação por bancada de cilindros. Fonte: elaboração própria. 
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distribuições da bancada A, possivelmente pelo ajuste do ângulo de avanço efetivo dos cilindros 
desta bancada. Este efeito de dispersão de AI10 pode ter duas origens: diferenças individuais 
entre pré-câmaras (que por algum fator externo ou ao acaso se acentuaram na bancada A), ou 
ainda por uma característica inerente a estes motores, tema aprofundado na seção 4.3. A Figura 
37 sugere ainda uma correlação entre as dispersões de AI50 e PP, que advém da dependência 
entre máxima pressão no ciclo e o centro da combustão, como fica claro na Figura 40. 
 
 
 
Figura 38. Distribuição da pressão de pico média e correlação com AI50 para os diversos modos 
de balanceamento avaliados, separação por bancada de cilindros. Fonte: elaboração própria. 
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
P
P
 A
 [
b
ar
]
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
M
ai
o
r 
P
P
 A
 [
b
ar
]
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
M
e
n
o
r 
P
P
 A
 [
b
ar
]
AI50 A [°]
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
P
P
 B
 [
b
ar
]
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
M
ai
o
r 
P
P
 B
 [
b
ar
]
140
145
150
155
160
165
7,5 8,0 8,5 9,0 9,5 10,0
M
e
n
o
r 
P
P
 B
 [
b
ar
]
AI50 B [°]
0,12345678,91 0,2 12345,67893 0,4 12,345
67895 0,6,1234567,897 0,8 1234,567899 0
,10 1,234567891,01 ,2 123456,7893 01 ,
4 123,4561 7895 0,6,121 345678,97 0,18 12345
,67899 01 ,20 2,34567891 0,12 ,2 34567,893 01
2 2,4 4,5672 895 012,36,2 567897,01234
,28 6,7899 012342 ,530,7891 01,23453 62,
7,93 013 23456,84,3 75 0123,456896,3 77,12
345683 ,98 0,79 2343 5,68940 01,71,3454 6
892 0,127,34 456,894 0123,4 75,56896 012
4 ,3477,684 98,0123457,94 ,8950 01234,567
1,5 892 01,23456
0,0 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5Te
m
p
e
ra
tu
ra
 d
e
 
A
d
m
is
sã
o
 [
°C
]
KP KP / AI10 PP / AI10 PP KP+PP PMI AI50 / AI10 AI50
107 
 
 
Observa-se ainda na Figura 38 que há um equilíbrio entre as bancadas, tanto em termos 
absolutos de AI50 quanto das pressões de pico médias.  
A seguir, na Figura 39, as variáveis de pressão de pico e fase de combustão são 
comparadas à amplitude do sinal de detonação KP. Nela são mostrados ainda os maiores 
desvios absolutos em relação à média do motor (Δ), evidenciando o problema de uma elevada 
dispersão da PP: alguns cilindros têm pressões de pico médias muito superiores aos demais. 
    
 
Figura 39. Maiores diferenças (Δ) entre a Pressão de Pico e centro da combustão médias 
observadas nos cilindros mais críticos, bem como dispersões de AI50 e PP em função de KP para 
os diversos modos de balanceamento. Fonte: elaboração própria. 
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É visível que o balanceamento por KP ou sua combinação com AI10 leva à sobrecarga 
de alguns cilindros, com diferenças de até 8 bar na média daquele cilindro. Convém ressaltar 
que para a definição dos limites de pressão a que um cilindro será submetido, deve-se somar a 
esta média da pressão de pico a variação cíclica inerente a cada cilindro. Como exemplo, seja a 
PP média do motor 157 bar, o cilindro com maior desvio teria uma média de 165 bar, que 
somado a dois desvios padrão da variação cíclica da pressão (σc PP ~ 5 bar) correspondem a 
um patamar de 175 bar, abaixo do qual 95% do ciclos se encontram. Dessa forma, reduzir as 
diferenças entre cilindros é bastante desejável. 
 Observa-se ainda uma convergência entre os métodos baseados em KP e PP para 
intensidade de KP > 3,5 bar, acima da qual as máximas diferenças absolutas de AI50 e PP foram 
de aproximadamente 0,5° e 4 bar, equivalentes aos resultados do método de equalização de 
AI50 avaliado. A correção de AI10 tende a melhorar o desempenho do método por KP quando 
em baixas intensidades de detonação, não sendo possível identificar ganhos no balanceamento 
por PP, possivelmente por já apresentar uma boa performance sem o ajuste de ignição entre 
cilindros. 
 Em termos de eficiência elétrica de conversão, a Figura 40 indica que os resultados 
variaram dentro de um desvio padrão de cada medida (σ η = 0,2) não sendo possível 
correlacionar ganhos a qualquer tipo de estratégia de balanceamento.  
 
 
 
Figura 40. Relação entre eficiência de conversão elétrica e medidas combinadas dos sensores de 
NOx (Sensor Uninox) de cada bancada. Fonte: elaboração própria. 
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uma maior emissão de NOx decorrente de um aumento da pressão de pico e temperatura 
máxima na câmara de combustão. 
 
  
 
Figura 41. Relação entre ângulos de combustão e eficiência elétrica de conversão para os 
diversos modos de balanceamento. Fonte: elaboração própria. 
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com MN 79 e avanço de ignição em 12,3° resulta na mesma duração da combustão de um gás 
com MN 74 e avanço de ignição em 11,7°, para o mesmo nível de detonação (KP ~ 4 bar). 
 
 
 
Figura 42. Relação entre duração da combustão, avanço de ignição e número de metano em 
função do KP médio para dos diversos modos de balanceamento. Fonte: elaboração própria. 
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automático do avanço de ignição para controle do KP em aproximadamente 4,0 bar, elevando 
o AI50 destas provas a um patamar de 8,5°. A Figura 43 traz mais detalhes da composição dos 
gases, apresentando ainda os resultados do analisador Horiba PG350 dedicado à bancada A. 
 
  
 
Figura 43. Relação entre emissões da bancada A (Horiba PG350) e eficiência elétrica de 
conversão para os diversos modos de balanceamento. Fonte: elaboração própria. 
 
A concentração de CO segue em uma tendência inversa à de NOx, uma vez que a 
formação do último está atrelada a uma maior pressão e temperatura de pico no ciclo, enquanto 
estas condições favorecem a oxidação do CO em CO2. 
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Como indica o teor de Oxigênio, dentro da estreita faixa de variação do fator lambda não 
foi possível correlacionar ganhos de eficiência em função deste. Existe, contudo, uma relação 
observável entre o teor de oxigênio e a formação de NOx entre as bancadas. A Figura 44 indica 
que a relação entre as emissões de NOx das bancadas A e B não é afetada significativamente 
pelas estratégias de balanceamento, sendo que há uma tendência a menor emissão a partir da 
bancada B, que opera consistentemente mais pobre do que a bancada A. Como consequência, 
a emissão total do motor a partir da média dos sensores Uninox é menor que a apurada pelo 
analisador Horiba instalado na bancada A. 
 
 
 
 
Figura 44. Relação da concentração de O2 na exaustão e emissões de NOx da bancada A e a 
combinação de A e B, dados dos sensores Uninox para os diversos modos de balanceamento. 
Fonte: elaboração própria. 
 
Novamente não há uma diferenciação clara entre as estratégias, o que sugere que o efeito 
de balanceamento é similar para ambas as bancadas, mantendo inclusive as proporções 
assimétricas de NOx e O2.  
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4.2 Comparação com o sistema original 
  
 
Oito unidades geradoras (UG) foram selecionadas para comparação, todas em plena 
carga (8,5 MW elétricos). Os dados correspondem a 6 pontos igualmente espaçados ao longo 
de 24 horas em que a composição do gás apresentou pouca variação, com MN 79 ± 2. Algumas 
máquinas operam com avanço nominal de 13° APMS enquanto outras têm seus avanços de 
ignição ajustados manualmente para 11° e 12°, em função da condição da própria máquina em 
termos de manutenção. Os diferentes avanços de ignição refletem-se na posição de centro da 
combustão e pressão de pico média, como ilustra a Figura 45. Observa-se ainda diferentes 
pressões de combustão para o mesmo centro da combustão, que refletem pequenas diferenças 
nas condições do ar de carga. 
 
 
 
 
Figura 45. Relação entre as a Pressão de Pico e centro da combustão para deferentes unidades 
geradoras. Fonte: elaboração própria. 
 
Em termos de dispersões, a Figura 46 mostra que o sistema de balanceamento adaptativo 
original do fabricante atinge resultados próximos aos baseados em pressão do cilindro, para 
condições operacionais favoráveis (UG03 e UG06). Contudo, para a maioria das máquinas os 
resultados de dispersão são cerca de duas vezes superiores aos obtidos a partir dos sensores de 
pressão nos cilindros. Esta dispersão traduz-se em sobrecarregamento de cilindros, conforme 
evidencia a Figura 47.  Uma maior pressão de pico decorrente de falhas no balanceamento pode 
provocar aumento no desgaste dos componentes e perdas por atrito deste cilindro e mesmo 
falhas mecânicas, caso sejam ultrapassados os limites de projeto do cabeçote e componentes. 
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Figura 46. Relação entre as dispersões das variáveis de pressão e combustão para diferentes 
unidades geradoras. Fonte: elaboração própria. 
 
Desvios superiores a ±10 bar de pressão de pico média ocorrem com frequência para as 
demais UGs, sendo que na Figura 40 apresenta-se como pior resultado para balanceamento de 
KP um desvio de 8 bar na PP média de um cilindro. Avaliando detalhadamente os resultados 
da UG11, observou-se que os cilindros A2 e B1 apresentaram PP médias superiores a 175 bar, 
enquanto a média do motor era de 154 bar naquela condição. O cilindro menos carregado (B8) 
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chegou a registrar 125 bar de pressão pico média. Como consequência, o parâmetro de dispersão 
de PP desta UG foi superior a 10 bar.   
 
  
 
Figura 47. Diferenças na pressão de combustão e centro da combustão para diversas unidades 
geradoras. Fonte: elaboração própria. 
 
Ainda na Figura 47, é possível observar uma tendência de degradação da efetividade do 
balanceamento adaptativo com o aumento da intensidade média de detonação KP, o que 
possivelmente se deve ao aumento da dispersão da própria variável KP, elevando a média. 
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Como indício deste efeito, os cilindros mais carregados A2 e B1 apresentaram KP superior a 
4,3 bar em algumas medições. As condições de alta pressão de pico e intensidade de detonação 
refletem diretamente uma quantidade de combustível muito elevada em um determinado 
cilindro, que acaba por adiantar a combustão. AI50 ocorre até 2° antes da média novamente em 
A2 e B1 da UG11, enquanto B8 tem AI50 atrasado em 3°.  
Por último, buscou-se avaliar ainda a dispersão do início da combustão, e tal como 
observado na Figura 37, a tendência de uma maior dispersão de AI10 na bancada A de cilindros 
se repete, ainda que sem correlação aparente com a dispersão de PP (Figura 48), o que indica 
que há uma diferença mecânica entre bancadas que afeta o início da combustão. 
 
 
 
 
Figura 48. Dispersão do início da combustão para diferentes bancadas e unidades geradoras. 
Fonte: elaboração própria. 
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A classificação da ocorrência da defasagem entre os diversos motores revelou que os 
cilindros com maior probabilidade de atraso de AI10 são A8, A7, A9, B7 e A5, respectivamente. 
Do lado oposto, A3, B8, A4, A2 e B5 tiveram maior probabilidade de avanço de AI10. 
Considerando ainda a UG14, A8 e A7 foram de fato os cilindros mais defasados e A3 e A4 os 
mais avançados em termos de AI10. Sendo assim, é possível compreender o porquê de as 
dispersões acometerem os cilindros da bancada A mais pronunciadamente. Este padrão sugere 
ainda que que há um fator comum que afeta este parâmetro e possivelmente tem sua origem na 
torção do virabrequim que causa uma diferença entre o ângulo de ignição comandado pelo 
sistema de controle e o realizado para aquele determinado cilindro, bem como uma 
quantificação de AI10 contaminada pela própria torção, uma vez que esta variável é dependente 
da posição do ângulo do virabrequim. As maiores diferenças absolutas de AI10 observadas 
foram de ± 0,9° para a UG23. Nas demais, esta diferença foi inferior a ± 0,6° em potência 
nominal, sendo decrescente com a potência (± 0,2° para 1 MWe, verificado na UG14). Ainda 
que seja uma diferença pequena, o apêndice 1 sugere que este desvio pode sim ser um indicativo 
da torção, uma vez que 0,5° de offset no PMS acarreta um desvio de 0,2° no AI10. 
 
4.3 Estudo de incremento da potência desenvolvida pelo motor 
 
 
Partindo-se do balanceamento híbrido de KP e PP, elevou-se a carga gradualmente da 
unidade geradora em duas condições de qualidade de gás (77 ± 1 e 80 ± 1), sendo os dados de 
emissões coletados como analisador em 4 patamares (1- 8,55MW, 2- 8,70MW, 3- 8,85MW e 
4- 9,00 MW) para as bancadas A e B. A Figura 49 mostra a independência da carga para os 
parâmetros de dispersão avaliados, com ligeiro aumento para o caso de menor qualidade do gás. 
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Figura 49. Elevação de carga e efeito sobre os parâmetros de dispersão para números de metano 
distintos. Fonte: elaboração própria. 
Na Figura 50 é possível observar que o nível de pressão de pico se eleva em 
aproximadamente 8 bar para a potência elétrica de 9 MW, atingindo 163 bar em média.  
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Figura 50. Pressão de pico média (PP) para os diversos patamares de carga e números de 
metano distintos. Fonte: elaboração própria. 
 
De forma consistente com os resultados da seção 4.1, os maiores desvios absolutos da PP 
observados na Figura 51 ficaram abaixo de 5 bar, que culminam em 167 bar médios para o 
cilindro mais carregado, ou 95% dos ciclos com PP abaixo de 178 bar (limite considerado 
seguro). 
É possível observar ainda que, a despeito da qualidade do gás, os valores médios de PP 
se mantêm muito próximos, graças ao retardo automático do avanço de ignição. Contudo, a 
dispersão se eleva, o que possivelmente resulta não do balanceamento em si, mas de um efeito 
da estratégia de controle de detonação. Este controle atua momentaneamente no avanço de 
ignição individual do cilindro e induz a redução da pressão de pico pelo atraso da fase de 
combustão no cilindro acometido por sucessivas detonações.  
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Figura 51. Diferenças e dispersão da pressão de pico (PP) para os diversos patamares de carga. 
Fonte: elaboração própria. 
A partir da Figura 52, constata-se um aumento da eficiência e redução das emissões 
totais de NOx em função do aumento de carga, com pequena elevação das emissões para o caso 
com qualidade de gás inferior (MN 77). A fuga do padrão de eficiência no patamar 2 encontra 
embasamento em uma antecipação do AI50 devido à composição do gás, resultando ainda no 
aumento da emissão de NOx e queda da emissão de CO (Figura 53) para este patamar. Os 
resultados dos sensores automotivos de NOx são consistentes quando comparados aos do 
analisador Horiba alternado entre bancadas (Figura 53).  
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Figura 52. Eficiência e emissões de NOx para os diversos patamares de carga a partir dos 
sensores automotivos. Fonte: elaboração própria. 
 
Destes dados é possível concluir que dentro dos limites das solicitações mecânicas já 
experimentadas pelo motor com a estratégia adaptativa de balanceamento original (seção 4.2), 
um aumento de potência de 5% é possível graças ao melhor balanceamento entre os cilindros, 
com tendência de redução de 1% no consumo específico de combustível e redução de 10 a 20% 
nas emissões de NOx, sem alteração visível no nível de emissão de CO.   
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Figura 53. Relação entre emissões de NOx e CO para bancadas A ou B (Horiba PG350) para os 
diversos patamares de carga. Fonte: elaboração própria. 
 
O empobrecimento da mistura para as mais elevadas cargas deveu-se a uma alteração 
no ponto de operação do conjunto turbocompressor, uma vez que o nível de fechamento da 
válvula waste gate se manteve dentro de uma variação pequena (entre 14 e 20%) para todos os 
testes. Este empobrecimento contribuiu ainda para o aumento da eficiência de conversão e 
redução das emissões de NOx observadas.  
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4.4 Estudo da sensitividade dos parâmetros de injeção e ignição e correlação com métodos 
de balanceamento 
 
Partindo-se do balanceamento por PP inicial, desabilitou-se o balanceamento via banda 
morta (dead band) e introduziu-se pequenas perturbações de avanço e ignição simétricos em 
cada bancada de cilindros, de modo a avaliar isoladamente seu efeito. A Tabela 13 resume estes 
modos detalhando a estratégia quanto ao controle de combustível (MFI) e ao avanço de ignição 
individual por cilindro em cada ensaio. Por último, o balanceamento por PP é reestabelecido 
(PP Final) para confirmação das condições originais e ensaios com balanço por KP são 
conduzidos para comparação. 
 
Tabela 13. Métodos de balanceamento e desvios avaliados 
Modo MFI Avanço 
PP pré Balanço de PP Inicial 11,5° A e B 
PP pós Balanço de PP Final 11,5° A e B 
+0,3° Balanço de PP Inicial 11,8° A e 11,2° B 
-0,3° Balanço de PP Inicial 11,2° A e 11,8° B 
+0,5% +0,5% A e -0,5% B 11,5° A e B 
-0,3% -0,3% A e +0,3% B 11,5° A e B 
-0,5% +0,3° -0,5% A e +0,5% B 11,8° A e 11,2° B 
KP Balanço de KP 11,5° A e B 
Fonte: elaboração própria. 
 
 
Durante as provas de PP e variações induzidas de combustível e ignição, a temperatura 
de admissão se manteve em 46 ±1°C. Da mesma forma, o fator lambda oscilou entre 1,92 ± 
0,02. Para as provas de KP houve uma variação maior da temperatura, resultando na 
compensação de pressão de admissão e aumento do fator lambda. O número de metano se 
manteve entre 79 ± 2.  
Na Figura 54 é possível observar que a introdução das alterações eleva as dispersões 
das variáveis. Outro ponto importante é o retorno à condição original atingido pelo 
balanceamento de PP, confirmando a confiabilidade do método mesmo após a introdução de 
perturbações na ignição e quantidade de combustível. O balanço de KP novamente atinge as 
menores dispersões desta variável, com desempenho pobre para as demais, pelo fato de a 
avalição ter sido executada em uma condição de KP ≈ 3 bar, insuficiente – como já visto – para 
boa performance do método.  
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Figura 54. Dispersão das variáveis de combustão para os diferentes desvios de ignição e 
combustível. Fonte: elaboração própria. 
 
 
Em relação a eficiência e emissões, nota-se na Figura 55 que o fator lambda global 
exerce tanta influência quanto os desvios induzidos, o que motiva novamente o uso do artificio 
de comparação entre bancadas (Figura 56), de modo a isolar os fatores. CO e eficiência não 
apresentaram variações significativas nesta série de provas. A diferença entre as temperaturas 
médias de exaustão das bancadas foi < 0,5%, inferior mesmo à incerteza dos termopares. 
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Figura 55. Eficiência e emissões para desvios de ignição e combustível, bancada A monitorada 
pelo analisador Horiba PG350. Fonte: elaboração própria. 
 
Novamente a tendência de operação mais rica na bancada A é visível (Figura 56), com 
concentração de oxigênio menor do que a média da exaustão do motor. As provas de variação 
de MFI indicam que se houver ±0,5% de erro no controle de lambda (fator 0,01), a variação na 
emissão de NOx pode ser da ordem de ±10%, deduzida a partir da mudança da relação de NOx 
de cada bancada com a média do motor. Esse experimento demonstra ainda que, devido à 
sensibilidade, a adoção de métodos de controle baseados na medição direta dos óxidos de 
nitrogênio pode se justificar em regiões onde os limites de emissões são mandatórios, sendo 
possível atuar tanto no avanço de ignição quanto no fator lambda global para um efetivo 
controle.  
Interessante notar ainda que, assim como na Figura 44, esta relação se mantém 
relativamente constante para os modos de balanceamento de KP e PP. Apenas a indução manual 
de desvios de ignição e combustível a afeta. Tem-se ainda que a sensibilidade de NOx a um 
desvio de ±0,3° no ângulo de ignição é ligeiramente inferior a ±0,5% de variação de MFI, com 
ambos diretamente proporcionais à emissão de NOx.  
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Figura 56. Relação entre centro da combustão (AI50), emissões e pressão de pico para desvios de 
ignição e combustível, razão a partir dos sensores UNINOx e sonda Bosch LSU. Fonte: 
elaboração própria. 
 
Verifica-se ainda que a correlação AI50 e PP por bancada se mantém para todos os 
pequenos desvios de ignição e combustível avaliados. Contudo, a sensibilidade das bancadas 
parece diferir, apesar de apresentarem a mesma tendência. A avaliação mais detalhada deste 
fenômeno se dá pelos demais tempos característicos da combustão, conforme descreve a Figura 
57. Nela é possível observar que o inicio da combustão (AI05 e AI10) é praticamente insensível 
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ao enriquecimento da mistura, sendo afetado sobretudo pela variação no ângulo de avanço. Já 
o centro e a duração da combustão são sensíveis a ambos os parâmetros. 
 
   
 
Figura 57. Relação entre ângulos de AI05, AI10, AI50 e duração da combustão para bancadas A 
ou B, para diferentes avanços e condição de mistura. Fonte: elaboração própria. 
 
Aprofundando-se no estudo das correlações, na Figura 58 são mostrados os parâmetros 
de combustão para os 600 ciclos, para dois cilindros. 
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Figura 58. Relação entre AI50, ângulos e pressões de combustão para cilindros A1 e A8. Fonte: 
elaboração própria. 
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Foram avaliadas não as médias, mas o coeficiente de correlação linear de Pearson (𝑟𝑝) 
para pares de variáveis ciclo a ciclo, dentro dos 600 ciclos estudados para cada prova10.  
 O coeficiente entre AI05 e AI10 foi em média de 𝑟𝑝 ≈ 0,95 para todos os cilindros, sendo 
maior do que a correlação entre AI10 e AI50, AI10 e AI90 e AI50 e AI90, que permaneceram 
entre 0,8 e 0,9. Isto reforça a hipótese de que os fenômenos que governam o início e o 
desenvolvimento da combustão são diferentes.  
A correlação entre AI50 e PP teve |𝑟𝑝| > 0,90 (coeficiente negativo), sendo este um fator 
decisivo para a efetividade do método de balanço de PP para as condições avaliadas. Já AI50 e 
APP, com 𝑟𝑝≈ 0,50, tiveram baixa correlação, sendo APP descartado desde o início como 
função objetivo. 
Os menores coeficientes foram para AI50 e PMI e AI50 e KP, com 𝑟𝑝 < 0,50. Apesar de 
PMI ter uma dispersão baixa, a correlação com AI50 é bastante difusa na região de menor 
avanço para torque máximo (MBT), onde ocorre a inflexão do aumento de torque em função 
da antecipação do ângulo de queima. Já para KP, além de uma dispersão elevada intrínseca à 
variável, notou-se um comportamento assintótico em relação à AI50 em condições de 
ocorrência de detonação para o cilindro A1 que não se observa em A8. O mesmo 
comportamento foi constatado para outros cilindros desta mesma prova e de outra prova com 
KP médio de 4 bar (Figura 59), o que explica a performance observada pelo balanceamento de 
KP, altamente dependente da condição de detonação global do motor.  
 
 
Figura 59. Relação entre AI50 e intensidade de detonação para cilindros A2 e A3 para suas 
intensidades médias de KP. Fonte: elaboração própria. 
                                                 
10 O Anexo 3 detalha a variabilidade cíclica destas variáveis indicadas. 
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5 DISCUSSÕES, CONCLUSÕES E RECOMENDAÇÕES 
 
 
A avaliação dos diferentes métodos de balanceamento da quantidade de combustível 
administrada aos cilindros do motor mostrou que, para o motor avaliado e na condição de plena 
carga, existe uma convergência entre os métodos de balanceamento por pressão de pico (PP) e 
por intensidade de detonação (KP) a partir de 3,5 bar de KP médio entre os cilindros. O nível 
de dispersão equivale ainda à equalização do centro da combustão (AI50), executado 
manualmente. 
Abaixo de 3,5 bar de intensidade de detonação, uma maior dispersão entre cilindros 
resulta do método por margem de detonação (KP) sem banda morta, o que acaba por 
sobrecarregar alguns cilindros em até 8 bar de diferença entre a média de sua pressão de pico e 
a do motor e em 1° de desvio médio de AI50 para cilindro mais deslocado em relação à média 
do motor. A correção do início da combustão (AI10) pelo avanço individual tende a melhorar 
o desempenho do método por KP nessas circunstâncias, porém não solucionou completamente 
essa deficiência. 
Em geral o balanço por PP apresentou uma boa performance com e sem o ajuste de 
ignição para equalização de AI10, com desvios de PP e AI50 inferiores a 4 bar e 0,5° 
respectivamente. Esta efetividade deveu-se, sobretudo, à elevada correlação entre PP e AI50 
ciclo a ciclo, com um coeficiente linear de Pearson r > 0,9 para todos os cilindros. 
Por outro lado, KP e AI50 se correlacionam fracamente quando a média de detonação do 
motor é baixa. Quando próximo à condição de detonação, KP cresce de forma assintótica com 
relação a AI50, sendo por isso o método mais efetivo nessa condição. 
Ao se incluir bandas mortas para o balanço de KP e PP, foi possível a operação 
concomitante dos métodos, aliando o benefício do balanço de PP para intensidades moderadas 
de detonação e o efeito de proteção à detonação contínua promovido pelo balanço de KP, que 
reduz a quantidade de combustível daqueles cilindros com tendência a detonação quando 
submetido a condições propensas ao fenômeno, tal como favorecido por um número de metano 
abaixo de 78. 
A equalização da Pressão Média Indicada (PMI) difere de todas as opções anteriores, 
por forçar uma mesma potência aos diferentes cilindros, desconsiderando as variações de 
alimentação de ar entre eles, elevando ainda a intensidade de detonação média. A correlação de 
PMI a AI50 é muito baixa, sobretudo por se operar com avanço de ignição para MBT, região 
de inflexão de PMI com a fase da combustão. Conforme detalhado no Apêndice 1, a variável 
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PMI é particularmente suscetível a incerteza na determinação do PMS devido à torção do 
virabrequim, com uma sensibilidade de 6% para cada grau de desvio (conforme detalhado no 
Apêndice 1), o que por si a torna uma métrica desfavorável ao balanço em motores de 
virabrequins longos, como o do motor utilizado. 
Dentro das máximas dispersões de potência e pressão a partir destes métodos, não foram 
detectadas diferenças significativas entre os métodos para eficiência de conversão ou emissões 
gasosas globais do motor, que se mostraram dependentes sobretudo do fator de excesso de ar e 
avanço de ignição. Os níveis de emissão de NOx foram mantidos abaixo da instrução TA Luft 
(90 ppm @ 15% O2), sendo mais próximos a este limite quando na condição de avanço ótimo 
(13° antes do ponto morto superior) e fator lambda de 1,92. 
Foram também notadas diferenças entre o teor de O2 as emissões de NOx de cada uma 
das bancadas do motor em V, sendo que a bancada A constantemente opera levemente mais 
rica (fator lambda ~1% menor) e com maior teor de emissões de NOx (de 5 a 10%). 
Possivelmente esta diferença está ligada a aspectos construtivos do motor, cujos cabeçotes de 
desenho único são montados em direção oposta em cada bancada, o que altera o sentido de 
fluxo dos coletores de admissão e escape impactando nos processos de trocas gasosas. 
A comparação com 8 unidades geradoras, que operam com o sistema original e 
balanceamento adaptativo, mostrou que apenas 2 se aproximaram da qualidade de 
balanceamento propiciado pela realimentação da pressão dos cilindros. A maioria, porém, 
apresentou o dobro das dispersões e desvios absolutos máximos de PP e AI50. Como 
consequência, desvios superiores a ±10 bar de pressão de pico média ocorrem com frequência para 
as demais UGs.  
As provas de variação da quantidade de combustível e avanço de ignição entre bancadas 
indicam que ±0,5% de erro no controle de lambda (fator 0,01), afeta a emissão NOx em cerca 
de ±10%, observado a partir da mudança da relação de NOx de cada bancada com a média do 
motor. Observou-se ainda que o inicio da combustão (AI05 e AI10) é praticamente insensível 
a essa pequena variação de fator lambda, respondendo linearmente ao avanço de ignição. 
Conclui-se ainda que o principal benefício da melhoria do balanceamento entre cilindros 
decorre da possibilidade de aumento de potência do motor dentro de níveis seguros de 
carregamento dos componentes. A redução das dispersões das variáveis de combustão permitiu 
elevar a carga da UG14 a uma potência de 9 MWe (>5% superior à original), dentro do envelope 
de solicitações mecânicas já experimentadas pelo motor com o controle adaptativo. A melhor 
resposta dos sensores de pressão à condição de detonação permitiu ainda ajustes automáticos 
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no avanço de ignição para adequação à qualidade do gás, sendo possível manter a potência mais 
elevada mesmo com um número de metano de 77. 
Para o patamar de 9 MWe, houve ainda uma tendência a redução de 1% no consumo 
específico de combustível e redução de 10 a 20% nas emissões de NOx, sem alteração visível no 
nível de emissão de CO quando comparados a operação em 8,5 MWe. 
Como recomendação para trabalho futuros, seria desejável incluir a análise contínua das 
emissões de hidrocarbonetos não queimados, uma vez que isso não foi possível no presente 
estudo. Esta análise, aliada ao condicionamento da temperatura e umidade do ar de admissão, 
poderia trazer um conhecimento relevante ao campo de motores a gás de grande porte. 
Outra possibilidade de investigação vislumbrada é a introdução de componentes 
degradados – como pré-câmaras com canais erodidos, cabeçotes com refrigeração 
comprometida, perdas de compressão controladas – para avaliação da robustez dos métodos de 
balanceamento diante destas condições. 
O fenômeno de torção de virabrequins longos e suas implicações para o balanceamento 
dos cilindros mostra-se ainda um tema relevante e desafiador a ser estudado e que pode ser a 
chave para a operação ainda mais próxima ao limite destes motores e seus componentes.  
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APÊNDICES 
1 Avaliação da influência do método de depuração e determinação do PMS no cálculo 
dos ângulos de combustão.  
 
Os resultados de tempos de combustão na seção resultados são todos apresentados em 
termos da análise rápida da combustão (sem trocas de calor com as paredes da câmara) descrita 
pela equação 44. Para a inclusão dos efeitos de perdas térmicas relacionadas à convecção e 
radiação, além da eficiência de combustão e a variação continua das propriedades 
termodinâmicas do fluido de trabalho ao longo ciclo, os dados de pressão foram introduzidos 
no software AVL BOOST em sua função específica de simulação quase-dimensional de ciclos 
motores, denominada BURN. Este processamento é capaz de incluir os aspectos acima 
mencionados por acessar, em seu banco de dados, as propriedades dos fluidos em toda a faixa 
de pressão e temperatura necessárias, além de dispor de modelos de transferência de calor 
específicos para motores alternativos.  
A Figura 60 detalha a configuração global de modelo de combustão de uma zona, PCI 
e razão ar-combustível estequiométrica para a mistura média de gás natural utilizada na análise. 
 
 
Figura 60. Configuração básica da ferramenta BURN. Fonte: elaboração própria. 
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Insere-se ainda parâmetros de combustão, determinados a partir dos dados de vazão de 
ar e combustível experimental de uma das provas. Fração de gás residual e temperaturas das 
paredes da câmara de combustão foram estimadas. Estas temperaturas compõem os cálculos do 
modelo de transferência de calor da câmara de combustão, sendo escolhido a correlação 
proposta por Woschini (1990) para esta análise. A Figura 61 detalha os parâmetros utilizados.  
 
 
 
Figura 61. Definição da condição operacional e modelo de transferência de calor. Fonte: 
elaboração própria. 
 
Da mesma prova, 4 curvas pressão do cilindro A1 foram selecionadas entre os 600 
ciclos, sendo duas com AI50 próximo a média de 7,5° depois do PMS, uma com a combustão 
avançada (AI50 = 5,7°) e uma com a combustão atrasada (AI50 = 9,5°). Estes valores 
correspondem ao cálculo rápido pela equação 42, e são comparados para os casos adiabático e 
com transferência de calor. 
A Figura 62 mostra uma das curvas selecionadas e os parâmetros de ajuste da pressão. 
Foi aplicado um filtro passa baixa (1 kHz de frequência de corte) de modo a atenuar ruídos 
elétricos e provenientes de detonação. Em um primeiro momento não foi aplicado um desvio 
no PMS (referido como TDC offset). A opção de calibração do modelo de transferência de calor 
quando habilitada ajusta o balanço térmico próximo a unidade, ou seja, os coeficientes de troca 
térmica são ajustados automaticamente para que o balanço térmico se aproxime a 1. 
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Figura 62. Curva de pressão e seus ajustes. Fonte: elaboração própria. 
 
A Figura 63 exemplifica o resultado para a taxa de liberação de calor com e sem 
transferência de calor. Como tendência, esperasse que os ângulos de combustão para o caso 
com transferência de calor sejam maiores, pela maior quantidade de calor englobada pela curva. 
 
 
Figura 63. Taxa de liberação de calor da combustão calculada com (verde) e sem (azul) 
transferência de calor para as paredes. Fonte: elaboração própria. 
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A tela de resultados é mostrada na Figura 64, que traz ainda os parâmetros para 
caracterização da curva pela função de Vibe, útil para simulações de performance do motor. 
Observa-se ainda o balanço de energia (Energy balance) que, para o caso com transferência de 
calor se aproximou da unidade. Para os casos sem troca térmica este parâmetro permaneceu em 
torno de 0,83, o que em outras palavras significa dizer que a rejeição de calor para o sistema de 
óleo e arrefecimento circundando os componentes da câmara de combustão é da ordem de 17% 
da energia do combustível.  
 
 
 
Figura 64. Ângulos de percentual de queima para caso englobando transferência de calor. 
Fonte: elaboração própria. 
 
Em termos de ângulos, as diferenças entre o calculo rápido e a simulação adiabática foi 
menor em 0,1° para AI05 e 0,2° para AI10, e maior em 0,4° para AI50, sendo ainda mais crítica 
ainda a determinação de AI90, com desvios absolutos superiores a 1°. 
Agora em relação apenas aos dados simulados, os ângulos considerando a troca de calor 
foram praticamente idênticos para AI05 e maiores em 0,2° para AI10, 0,7° para AI50 e 3,8° 
para AI90, praticamente sem variação entre os ciclos de combustão adiantada e atrasada. O 
fator de ajuste do modelo de Woschni foi de aproximadamente 3 e os balanços de energia >0,97. 
Diferenças de positivas (pressão deslocada no sentido da rotação) de 0,5° e 1,0° no 
ponto morto superior traduzem-se em 3,1% e 6,2% de aumento na PMI. Da mesma forma, no 
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outro sentido a PMI reduz-se na mesma proporção, não havendo diferenças entre o caso 
adiabático e com troca térmica, uma vez que a PMI não depende desse fator. Estas diferenças 
afetam, contudo, o balanço de energia diretamente e, no limite, farão que a convergência falhe 
para desvios muito elevados na referência do PMS. Mesmo para desvios de ± 1° não foi possível 
convergir para o caso com transferência de calor para o cilindro A1 nas condições consideradas. 
Quanto aos ângulos, AI05 e AI10 mostraram-se menos sensíveis ao desvio de PMS, 
com medidas 0,1 e 0,2° maiores para um offset positivo de 0,5°, enquanto AI50 e AI90 
aumentaram em 0,5° para o caso adiabático. Já para o caso com transferência de calor, as 
tendências de AI05 e AI10 se mantém, porem AI50 se eleva em 0,4° e AI90 se reduz levemente 
e de forma diferente em cada um dos casos, indo de -0,1 a -0,7°. 
Assim, desta depuração dos dados de combustão de um cilindro, para as condições de 
operação do motor, ressaltam-se as seguintes observações: 
 • As diferenças entre o cálculo rápido (com k constante para compressão e expansão) e 
o detalhado adiabático são pequenas, sendo que AI50 tende a sem maior para o segundo caso 
em cerca de 0,5°; 
• A inclusão da transferência de calor eleva em 0,7º o AI50, com relação a simulação 
sem troca térmica; 
• Pressão média indicada (PMI) é muito sensível a desvios no PMS, aumentando em 
6,2% para cada grau de deslocamento da curva de pressão no sentido da rotação. 
• AI05 e AI10 são menos sensíveis ao desvio de PMS, com medidas 0,1 e 0,2° maiores 
para um offset positivo de 0,5° no PMS. 
• As tendências se mantem também para ciclos de combustão adiantados e atrasados, a 
exceção de AI90 que tem características peculiares quando avaliado offset de PMS para o caso 
com transferência de calor.  
Assim, diagnósticos e estratégias de controle baseados em PMI são propensos a erros 
devido a torção, e, ainda que afetados, AI05 e AI10 podem ser indicadores da magnitude esta 
torção na região próxima ao PMS.  
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2 Calibração comparativa dos sensores de NOx e O2 individuais 
 
Durante as provas de aumento de potência, ambas as bancadas foram monitoradas pelo 
analisador Horiba PG-350 alternadamente. Nestas provas, as concentrações medidas pelo 
analisador cobriram a seguinte faixa: 
NOx: de 100 a 150 ppm 
O2: de 10,8 a 11,4% 
Os dados coletados a partir dos sensores automotivos UNINOx e Bosch LSU foram 
então comparados e ajustados por meio de um fator de escala e um offset, de modo a minimizar 
a diferença dos 20 pontos de calibração comparativa. A curva de erros final é apresentada a 
seguir: 
 
Figura 65. Curva de erros relativa aos sensores Lambda LSU e UNINOx com referência à 
medida do analisador Horiba PG350. Fonte: elaboração própria. 
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3 Avaliação da variabilidade cíclica das variáveis indicadas para cilindros individuais 
 
A seguir são exemplificados o comportamento das variáveis calculadas para os cilindros 
A1 e A8. As médias e desvio padrão são calculadas entre o intervalo de ciclos 1 a N. As 
variáveis com unidade graus do virabrequim [°] são apresentadas de forma absoluta. Na Figura 
66 pode-se observar que médias e desvio padrão se estabilizam para um número relativamente 
pequeno de ciclos (<100), sendo então adequada a avaliação em 600 ciclos para as grandezas 
de ângulo.  
 
Figura 66. Média desvio padrão para as variáveis de ângulo em um número crescente de 
amostras (ciclos de combustão). Fonte: elaboração própria. 
 
Nota-se que σc de AI05 e AI10 são estáveis e de amplitude similar, o que sugere que a 
iniciação da combustão está muito relacionada ao avanço de ignição, não tanto a variações nas 
condições da câmara principal, conforme discutido na seção 4.4. 
A amplitude dos típica das médias de PMI, KP e PP foram de aproximadamente 20, 3 e 
155 bar respectivamente. Seus resultados foram normalizados em relação à média dos 600 
ciclos de modo a simplificar a representação na Figura 67. Os desvios padrão seguem as 
unidades originais, divididos em eixo primário e secundário. 
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Figura 67. Média desvio padrão para as variáveis de pressão em um número crescente de 
amostras (ciclos de combustão). Fonte: elaboração própria. 
 
 
Novamente é possível observar uma estabilização rápida para as médias de PP e PMI, 
oscilando menos de 5% já a partir dos primeiros ciclos. O comportamento da média de KP é 
destoante dos demais, em parte por a sua amplitude em relação ao desvio padrão, que resulta 
em um coeficiente de variação da ordem de 30% enquanto o mesmo é de <1% para PMI e <5% 
para PP. Este comportamento, aliado a sensibilidade do fenômeno de detonação à alterações 
das condições na câmara de combustão em decorrência de pequenas oscilações de carga, 
justificam também a opção de extensão para 600 ciclos a analise, como exemplifica o 
comportamento do cilindro A1, cuja a média oscila em até 20% nesta janela de medição. 
Outro efeito prático decorrente deste comportamento é a necessidade da inclusão de 
filtros e bandas mortas nos controladores de ajuste e balanceamento de combustível entre 
cilindros por intensidade de detonação e pressão de pico, do contrário atuariam com muita 
frequência podendo, inclusive, gerar instabilidades.  
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ANEXOS 
1 Relatório de emissões periódico - UG13 
 
Extrato do relatório periódico de emissões da UG13, executado em cargas parciais e 
com amostragem de metano não queimado.
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2 Relatório da cromatografia de emissões de Metano não queimado - UG13 
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